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La récupération et la valorisation des rejets thermiques industriels à basse température et leur 
conversion en électricité constituent un moyen efficace pour la diminution de la 
consommation énergétique et l'augmentation de l'efficacité énergétique industrielle. Parmi les 
technologies actuelles et potentiellement utilisées pour la valorisation de l'énergie thermique 
rejetée par les différents secteurs industriels, on cite les cycles de Rankine utilisant des fluides 
de travail organiques. La plupart des études qui ont été faites sur ces derniers ne considèrent 
que l'aspect de l'analyse énergétique interne. Ce projet propose une étude détaillée d'une 
configuration de cycle de Rankine sans régénérateur et présente une méthodologie permettant 
la comparaison de cinq fluides de travail (R134a, R123, R141b, NH3 et H2O). Ainsi, plusieurs 
études sont présentées dans ce projet. La première utilise la première loi de la 
thermodynamique et l'analyse énergétique interne permettant la détermination du rendement 
thermique et le travail spécifique du cycle. La deuxième considère l'analyse exergétique qui 
détermine le rendement de la deuxième loi ainsi que les irréversibilités présentes dans chaque 
composant du cycle. La troisième analyse se penche sur l'optimisation du cycle et la 
détermination de la plage de la pression d'évaporation. Cela consiste à minimiser la 
conductance thermique totale des échangeurs thermiques et maximiser la puissance nette du 
cycle. Il s'en suit une analyse permettant le dimensionnement de la turbine. Dans ce contexte, 
le paramètre de la taille de la turbine ainsi que le rapport des débits volumiques à l'entrée et à 
la sortie de la turbine pour chaque fluide de travail sont déterminés. Des valeurs optimales de 
ces paramètres sont ensuite obtenues dans les conditions qui minimisent la conductance 
thermique totale des échangeurs de chaleur. De plus, une autre analyse permet la critique des 
résultats apparus dans une récente publication et prouve l'efficacité du modèle implémenté 
dans ce projet de recherche. Finalement, une analyse a été réalisée pour obtenir des 
corrélations généralisées aux conditions de la puissance nette maximale. Les résultats obtenus 
ont montré la nécessité d'une étude économique qui se base sur le calcul des surfaces 
d'échange et les coûts d'installation du cycle. 
Mots clés : cycle de Rankine, rejets thermiques industriels, conductance thermique, 
optimisation, paramètre de la taille de la turbine. 
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1.1 Contexte globale du projet 
La consommation énergétique mondiale est en progression continuelle. Elle est en liaison 
étroite avec l'augmentation globale de la population et le développement industriel en pleine 
croissance. Le secteur industriel est l'un des importants consommateurs d'énergie. Face aux 
besoins croissants en matière d'énergie que l'offre actuelle ne peut pas satisfaire, plusieurs 
pays industrialisés ont recours à l'installation de centrales thermiques utilisant comme source 
d'énergie des combustibles fossiles dont les réserves sont limitées. Par conséquent, le degré 
d'émission de C02 dans l'atmosphère ne cesse d'augmenter ce qui favorise d'autant le 
réchauffement climatique de la planète. En comparaison avec les émissions de 1990, le 
protocole de Kyoto vient imposer une réduction de 5 % des gaz à effet de serre (GES) comme 
objectif à atteindre durant la période entre 2008 à 2012. 
Le secteur industriel au Canada génère le tiers des émissions de GES et utilise environ 40 % 
de la consommation énergétique. Une grande partie de cette énergie est transformée en énergie 
thermique puis rejetée à l'environnement. Certes les industriels investissent dans des 
programmes de réduction de leur consommation énergétique mais peu d'effort sont dédiés à la 
récupération et à la valorisation de ces rejets thermiques. Dans une usine typique de 
production d'aluminium, ces rejets représentent environ 80 MW d'énergie thermique dissipée. 
Il s'agit donc d'un domaine offrant un grand potentiel en économie d'énergie. La récupération 
de ces flux d'énergie à basse température et leur conversion en électricité est un moyen 
efficace pour diminuer la consommation énergétique et augmenter la productivité industrielle. 
Une étude récente [STRICKER ASSOCIATES INC., 2006] affirme qu'environ 70 % de la 
consommation énergétique des huit principaux secteurs industriels canadiens est libérée dans 
l'environnement sous forme de chaleur inutilisée. Cela représente un potentiel de récupération 
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de 1800 PJ/an. C'est un exemple seulement pour illustrer l'importance de la récupération des 
rejets thermiques industriels. Actuellement la lutte contre la pollution et le gaspillage des 
ressources énergétiques est devenu le centre des préoccupations à l'échelle planétaire. Il serait 
donc bénéfique pour l'industrie et l'environnement, si des efforts sont déployés afin d'intégrer 
des technologies alternatives dans la production future d'électricité et de chaleur. L'une d'elles 
consiste à récupérer et à valoriser les rejets de chaleur inutilisables et générer de l'électricité 
par le biais d'une technologie existante mais trop peu appliquée. 
Des études [ANGELINO et al., 1999] [WEI et al., 2007] [HUNG, 2001] ont montré que pour 
des rejets thermiques ayant une température entre 80 °C et 350 °C, il est possible de convertir 
cette chaleur en électricité par l'intermédiaire de cycles de puissance. Cette solution est 
particulièrement intéressante, car elle permet à l'industrie d'avoir encore plus d'énergie. Les 
rejets thermiques seront alors utilisés comme source de chaleur dans des procédés industriels 
déjà existants. Par conséquent, la construction d'autres centrales thermiques coûteuses sera 
évitée. Le sujet du présent mémoire de maîtrise traite l'utilisation des rejets thermiques 
industriels pour la génération de l'électricité. 
1.2 Systèmes thermiques et génération d'électricité 
Les sources de chaleur à température faible (80 à 150 °C) ou intermédiaire (jusqu'à 350 °C) 
sont abondantes dans la nature (énergie géothermique et solaire) et disponible sous forme de 
rejets thermiques industriels (pâtes et papiers, production d'aluminium, centrales thermiques et 
nucléaires). La contribution potentielle de ces sources renouvelables à nos besoins en énergie 
est importante. Par contre les réserves limitées d'énergie fossile et l'épuisement de ces 
ressources dans un avenir proche ainsi que le réchauffement climatique obligent les 
gouvernements et les industriels à intégrer des technologies alternatives dans la production 
future d'électricité et de chaleur. Ces dernières sont basées sur le cycle thermodynamique 
traditionnel des centrales thermiques à vapeur d'eau. Mais l'utilisation de l'eau comme fluide 
moteur est, à toute fin pratique, exclue pour les faibles températures de source car à ces 
conditions toutes les transformations auraient lieu à des pressions inférieures à la pression 
atmosphériques (infiltration probable d'air). Les débits volumétriques nécessaires pour 
produire une puissance appréciable seraient extrêmement élevés, ce qui implique de grands et 
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coûteux équipements. Les autres systèmes thermiques qui se basent sur la même technologie 
sont les cycles de Rankine organiques (ORC) lesquels utilisent des fluides organiques plutôt 
que de l'eau. Leur avantage réside dans le fait qu'ils fonctionnent à basses températures 
correspondant à celles des rejets thermiques industriels. 
Au niveau de l'exploitation de la technologie des ORC, plusieurs compagnies1 sont 
spécialisées dans la production des modules compacts possédant des tailles adaptées à la 
production d'électricité décentralisée. Ces modules sont disponibles dans une marge de 
puissance allant de 50 kWe à 2,5 MWe. Pour cette gamme de puissance les cycles à vapeur 
ont des rendements thermiques plus faibles que les cycles de Rankine organiques efficaces et 
rentables. L'exploitation de ces centrales alternatives est facilitée par la disponibilité de faibles 
pressions mises en jeu et l'absence d'auxiliaires coûteux comme des systèmes de 
déminéralisation présents dans les centrales à vapeur. En plus les besoins en maintenance sont 
plus faibles, du fait qu'il n'y a pas de condensation dans la turbine et donc moins d'érosion 
d'ailettes. D'autre part les températures faibles et les pressions de service permettent de moins 
solliciter les composants et donc de prolonger les périodes d'entretien. Pour ces avantages, 
non seulement à puissance équivalente, les systèmes thermiques ORC représentent un 
investissement plus faible que leurs équivalents cycles à vapeur, mais en outre, leurs coûts 
d'exploitation en sont minimes et leurs rendements sont supérieurs. 
D'un autre point de vue, la source des rejets thermiques utilisée dans les cycles de Rankine 
organiques étant limitée, l'utilisation d'un fluide pur (hydrocarbures, huile de silicone...) pour 
l'extraction de chaleur de cette source ne peut qu'accentuer la génération d'entropie et donc 
d'augmenter les irréversibilités dans les composants lors de l'échange de chaleur. Afin de 
remédier à cette problématique d'autres fluides moteurs comme le mélange ammoniac-eau et 
les fluides transcritiques comme le C02 sont utilisés dans les cycles de Rankine pour favoriser 
le changement de phase à température variable et éviter le palier lors de l'evaporation du 
fluide dans le générateur de vapeur et par suite diminuer le pincement entre la source de 
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chaleur et le fluide moteur. D'où la naissance d'autres cycles comme les cycles à fluides 
binaires (Kalina) et du cycle supercritique ou transcritique. 
1.3 Revue de littérature sur les cycles de Rankine 
Depuis plusieurs années, le cycle de Rankine et l'utilisation des fluides organiques ont fait 
l'objet de recherches scientifiques. Ces derniers sont introduits pour générer de l'électricité à 
partir de la chaleur rejetée par des centrales thermiques traditionnelles. Ils sont aussi utilisés 
dans certaines grandes installations thermiques solaires, comme Nevada Solar One qui produit 
64 MW, ainsi que dans des centrales géothermiques. [DIPIPPO, 2004] a décrit deux 
prototypes de 1000 kWe construits au Japon. Le premier utilisait de l'isobutane comme fluide 
moteur et une source géothermique à 130 °C. Le second se servait de RI 14 (C2C12F4) et une 
source à 140 °C. Les rendements thermiques et exergétiques obtenus étaient respectivement 
12,9 %, 53,9 % pour le premier prototype et 9,8 %, 21,6 % pour le second. 
Une autre installation qui produit de l'électricité avec un cycle à fluide organique ainsi que du 
chauffage urbain a été décrite par [OBERNBERGER et al., 2002]. La combustion de biomasse 
fournit l'énergie primaire à cette installation qui devait produire 7200 MWh d'électricité par 
an ainsi que 60 000 MWh de chaleur par an. Des extrapolations indiquent que le coût de 
l'électricité générée par une centrale de 1000 kWe basée sur ce concept serait entre 0,09 et 
0,14euros/kWe. 
Un prototype d'une petite installation hybride exploitant l'énergie solaire et la chaleur rejetée 
par un moteur Diesel a été construit par [KANE et al., 2003]. Le système est constitué de deux 
cycles superposés. Celui à haute température a une puissance nominale de 5 kWe et utilise le 
HCFC 123 comme fluide moteur. La chaleur rejetée par ce premier cycle évapore le fluide 
moteur HFC134a du second qui a une puissance nominale de 8 kWe. Le rendement mesuré en 
laboratoire avec une source de chaleur à environ 150 °C et un puits à 7 °C est de 12 %; ceci est 
jugé très satisfaisant compte tenu du fait que le rendement de Carnot pour ces températures est 
environ de 34 %. La puissance générée variait de façon linaire, entre 3 et 10 kWe, avec la 
chaleur fournie. 
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La littérature traitant les cycles à fluide organique comprend plusieurs études analytiques ou 
numériques. Ainsi, [LIU et al., 2004] ont analysé l'effet de fluides moteurs (humides : eau, 
éthanol; secs : HFE7100, n-pentane, iso-pentane; isentropiques : R l l , RI 23, benzène) sur la 
performance des cycles de Rankine et ont signalé que le rendement thermique de ces cycles 
est une fonction faible de la température critique. Ils ont également indiqué que l'utilisation 
d'une température constante pour la source de chaleur peut entrainer d'importantes différences 
sur les conditions de conception par rapport à la température variable des sources de chaleur 
finies, tels que les sources géothermiques ou les rejets thermiques. 
[HETTIARACHCHI et al., 2007] ont utilisé le ratio entre la surface totale des échangeurs 
thermiques et la puissance nette du cycle en tant que critère de conception pour un ORC. Ils 
ont évalué le cycle optimal qui minimise ce critère en faisant varier la température 
d'évaporation et celle de condensation ainsi que les vitesses de la source géothermale et de 
l'eau de refroidissement. D'autre part, ils ont comparé les performances optimales du cycle 
pour quatre fluides (PF5050, HCFC123, ammoniac et n-pentane) tout en fixant la puissance 
produite à la sortie du générateur. Ils ont constaté que l'ammoniac minimise le critère de 
conception choisi, mais les rendements correspondants selon la première et la deuxième loi 
sont inférieurs à ceux obtenus avec le HCFC 123 et le n-pentane. Dans cette étude, la 
surchauffe du fluide suite à son evaporation, n'est pas considérée. 
D'autre part, [SALEH et al., 2007] ont effectué une analyse thermodynamique de 31 fluides 
purs utilisés dans les cycles ORC avec et sans surchauffe. La température maximale et 
minimale du cycle ont été fixées à 100 °C et 30 °C respectivement. Ils ont constaté que les 
plus hauts rendements thermiques sont obtenus pour des fluides secs dans des cycles sous-
critiques avec régénérateur. Ils ont également effectué une analyse du pincement au niveau du 
transfert de chaleur entre la source et le fluide de travail. En outre, ils ont signalé que la 
quantité de chaleur soutirée de la source est plus grande pour un cycle supercritique et 
moindre pour un fluide sous-critique ayant un point d'ébullition élevé. 
De même, [ROY et al., 2010] ont analysé la performance d'un cycle de Rankine avec 
surchauffe en utilisant un mélange binaire d'ammoniac-eau pour des températures fixes de la 
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source et du puits. Leur méthodologie comprend quatre étapes : l'analyse énergétique et 
exergétique, la thermodynamique aux dimensions finis et le calcul des surfaces d'échange des 
échangeurs thermiques (évaporateur, condenseur et régénérateur). Leurs résultats montrent 
l'existence d'une pression d'évaporation optimale pour chacune des quatre étapes. Ils 
indiquent qu'une augmentation de la puissance nette provoque une diminution du rendement 
exergétique et une augmentation de la surface des échangeurs thermiques. 
Par ailleurs, [CAYER et al., 2010] ont analysé aussi la performance d'un cycle transcritique au 
C0 2 pour des valeurs spécifiées de la température de la source (100 °C), de son débit massique 
et de la température du puits (10 °C). Ils ont introduit six indicateurs de performance qui sont : 
le rendement thermique, le travail spécifique, le rendement exergétique, la conductance 
thermique et la surface d'échange totale des échangeurs de chaleur ainsi que le coût relatif du 
système. Ils ont utilisé trois paramètres indépendants : la température et la pression maximales 
ainsi que la puissance nette du cycle. Leurs résultats montrent qu'il est impossible d'optimiser 
simultanément les six indicateurs de performance. Ils ont enfin optimisé les paramètres du 
cycle en minimisant le coût d'acquisition des principaux composants par unité de production 




PROJET DE RECHERCHE 
2.1 Définition du projet 
Le présent projet de maîtrise s'inscrit dans le cadre de la Chaire CRSNG en efficacité 
énergétique industrielle en collaboration avec des partenaires provenant des secteurs 
industriels canadiens importants. Ce projet est axé sur la récupération des rejets thermiques 
industriels, l'un des volets les plus intéressants de la Chaire en efficacité énergétique. Il 
consiste à optimiser une configuration définie du cycle de Rankine utilisant un fluide 
organique pour extraire l'énergie qui réside dans la source de chaleur afin de générer de 
l'électricité. Cette étude se base sur une méthodologie solide et un modèle numérique flexible 
permettant d'aboutir à des résultats directement applicables en milieu industriel. 
2.2 Données de conditions externes 
Les rejets thermiques dégagés dans l'environnement sont utilisés comme source de chaleur 
pour le cycle de Rankine étudié dans ce projet. Ils représentent les gaz d'échappement qui 
proviennent des cuves d'électrolyse, principale source de chaleur dans les alumineries. Les 
données recueillies sur ces gaz sont fournies par l'un des partenaires de la Chaire et le leader 
de l'industrie de l'aluminium : RIO TINTO ALCAN. Le débit volumique de ces gaz 
correspond à 1,2 million m /h pour une température de 100 °C et une pression atmosphérique. 
La quantité de ces gaz contient dans la majorité une grande partie d'air mélangée avec des 
particules d'alumine en suspension et des traces de C2F6, CF4 et HF. Pour des simplifications 
au niveau du générateur de vapeur, les rejets thermiques sont considérés comme de l'air 
possédant les propriétés d'un gaz idéal. Il en résulte un débit massique de la source de chaleur 
de 314,5 kg/s (pair, ioo°c, Patm - 0,9435 kg/m ). Le refroidissement au condenseur est assuré par 
un débit approprié d'eau à 10 °C qui est une valeur annuelle moyenne de la température de 
l'eau du fleuve Saint-Laurent. Cette température est prise comme valeur fixe pour tout le 
projet. 
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2.3 Fluides de travail 
Le choix d'un fluide caloporteur approprié est d'une importance capitale. L'étude 
thermodynamique du cycle passe tout d'abord par le choix judicieux de ce fluide, vu que 
plusieurs paramètres de conception comme les pressions en dépendent. D'autre part la 
pression de vapeur et le volume spécifique du fluide à l'entrée de la turbine et dans le 
condenseur sont essentiels pour la construction de l'installation. Par conséquent, les fluides 
ayant de plus grands volumes spécifiques doivent être évités, car ils impliquent l'utilisation de 
grands condenseurs et turbines. Des turbines multi-étages coûteuses doivent être choisies pour 
remédier à une chute de pression lors d'une expansion. En outre la nature du fluide est 
déterminée par la forme de sa courbe du diagramme T-s. On distingue alors trois types de 
fluides : mouillées, secs et isentropiques. Les fluides secs ou isentropiques sont plus 
appropriés pour des systèmes ORC, parce que ces types de fluides sont surchauffés après une 
expansion isentropique au niveau de la turbine, éliminant ainsi les préoccupations 
d'empiétement de gouttelettes liquides sur les ailettes de la turbine. 
Par ailleurs, la conception des systèmes énergétiques tels que les cycles de puissance est 
assujetti au respect de l'environnement. Les fluides utilisés dans ces systèmes doivent 
absolument avoir un faible impact environnemental. La nuisance d'un fluide pour 
l'environnement global peut être quantifiée à l'aide de deux indices : 
• En nature de destruction de la couche d'ozone, grâce à un indice connu sous le nom du 
potentiel d'appauvrissement de la couche d'ozone (ODP), dont la valeur est égale à 1 pour 
le RI 1 (Trichlorofluorométhane), pris comme référence. 
• En terme d'effet de serre, en utilisant un indice appelé le potentiel de réchauffement global 
(GWP), qui vaut 1 pour C02, pris comme référence. Cet indice est accompagné d'une 
indication de temps (100 ans). 
Les fluides possédant des valeurs faibles d'ODP et GWP ont la priorité d'être de bons 
candidats caloporteurs dans les cycles de puissances. Dans ce projet, cinq fluides moteurs : 
R134a, R123, R141b, NH3 et H20 ont été considérés pour leurs propriétés thermophysiques, 
sécuritaires et environnementales. En plus, leurs propriétés thermodynamiques sont déjà 
établies dans la pluparts des logiciels de propriétés comme celui du présent projet. 
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2.4 Logiciel de conception 
Parmi les logiciels de propriétés utilisés dans la conception et la simulation des systèmes 
énergétiques, EES [KLEIN, 2009] a été choisi pour l'étude du cycle de Rankine dans ce 
projet. Il possède une librairie de données sur les propriétés thermodynamiques d'une grande 
majorité de substances, en particulier les fluides choisis dans ce projet. L'un de ses avantages, 
réside dans l'utilisation d'une variante de la méthode de Newton pour résoudre les systèmes 
d'équations algébriques obtenus pour la modélisation. Des techniques matricielles éparses sont 
aussi employées pour améliorer l'efficacité de calcul et permettre aux larges problèmes d'être 
résolus dans la mémoire limitée d'un micro-ordinateur. L'efficacité et les propriétés de 
convergence de la méthode de solution sont également améliorées par le changement de taille 
de pas et la mise en œuvre de l'algorithme de Tarjan qui permet de segmenter un problème en 
sous ensembles aisés à résoudre [KLEIN, 2009]. Finalement, plusieurs algorithmes sont mis 
en œuvre pour déterminer la valeur minimale ou maximale lors d'une optimisation d'une 
variable indiquée. La version professionnelle du logiciel EES possède d'autres fonctions 
supplémentaires incluant l'animation et la capacité de programmes autonomes. Il en résulte de 
ces avantages le choix judicieux du solveur EES pour implémenter un programme (codes I et 
II) nécessaire à l'étude faite dans ce projet. 
2.5 Objectifs du projet de recherche 
L'objectif global de ce projet de recherche est de valoriser des rejets thermiques évacués dans 
l'environnement par des procédés industriels en les utilisant comme source de chaleur pour un 
cycle de puissance. La valorisation de ce potentiel d'énergie qui réside dans ces rejets 
thermiques ainsi récupérés passe par l'optimisation du cycle choisi avec des fluides 
déterminés. Comme peu d'efforts sont dédiés à la récupération et à la valorisation des rejets 
thermiques, alors l'un des objectifs spécifiques de ce projet est de les récupérer, ce qui 
implique moins de pollution thermique, moins de production d'algues et moins de 
réchauffement de la planète. Après la récupération, ces rejets thermiques seront utilisés 
comme source de chaleur pour générer de l'énergie électrique. L'un des autres objectifs 
spécifiques est l'optimisation du système de génération d'électricité. Cette optimisation 
permet de déterminer une combinaison de variables indépendantes comme la pression 
d'évaporation. Ces dernières vont contribuer à la maximisation ou la minimisation de 
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plusieurs indicateurs de performances, tels que le rendement thermique, le rendement 
exergétique, la conductance thermique des échangeurs et la puissance nette du cycle. 
Vu que la Chaire CRSNG en efficacité énergétique de l'Université de Sherbrooke est en 
partenariat avec des industriels qui rejettent en atmosphère des rejets thermiques, cette étude 
sera d'une grande importance et d'un intérêt considérable de la part de ces partenaires quand 
aux résultats obtenus de ce projet de recherche. Lesquels permettent de progresser les 
recherches et développements dans le domaine de l'efficacité énergétique. 
2.6 Cycle de Rankine étudié 
Pour la génération de l'électricité à partir des rejets thermiques comme source de chaleur à 
basse température, la configuration la plus simple du cycle de Rankine sans régénérateur et la 
moins coûteuse que les autres variantes (cycle de Kalina, cycle transcritique au C02 avec 
régénérateur), est composée d'une turbine en liaison avec un alternateur, d'un condenseur, 
d'une pompe et d'un générateur de vapeur. Le fluide moteur parcourt quatre états 
thermodynamiques différents. Le cycle fonctionne entre deux valeurs de pressions : La 
pression d'évaporation Pev = Pmax (Pi = P5) et la pression de condensation PC(j = Pmjn (P2 = P4). 
Entropie (W/kg-K) 
Figure 2.1 Diagramme T-s du système 
Après avoir traversé la chaudière, le mélange s'évapore. La vapeur obtenue sous forme saturée 
ou surchauffée (état 1) se détend ensuite dans la turbine (état 2). À pression constante, cette 
vapeur se condense dans le condenseur (état 4) en cédant sa chaleur à l'eau du refroidissement 
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(10 °C). Le fluide de travail traverse en fin la pompe et pénètre dans le générateur de vapeur 
(état 5) avec une pression élevée pour compléter le cycle. La figure 2.1 et la figure 2.2 
montrent le digramme température - entropie et la configuration du cycle de Rankine utilisé 




P1 = P5 















Figure 2.2 Configuration du cycle de Rankine 
2.7 Hypothèses générales 
Pour la modélisation du système thermique, l'introduction de quelques hypothèses s'avère 
d'une importance majeure pour la mise en œuvre du modèle mathématique. Comme déjà 
mentionné, le débit de la source de chaleur est de Ms = 314,5 kg/s. Dans ce projet, l'étude est 
réalisée pour trois températures de la source considérée comme de l'air ayant les 
caractéristiques d'un gaz idéal : TSjin = 100, 175 et 250 °C (températures des rejets thermiques 
industriels). L'eau de refroidissement à l'entrée du condenseur est fixée à TP)in = 10 °C pour 
toutes les analyses. Chaque composant du cycle est considéré comme un système ouvert avec 
écoulement en régime permanent. Les énergies cinétique et potentielle ainsi que les pertes de 
pression et de chaleur sont négligées. À la sortie du condenseur, le fluide moteur est à l'état 
d'un liquide saturé. Le pincement entre la source de chaleur et le fluide moteur surchauffé à la 
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sortie du générateur de vapeur est égale à DT. La valeur de ce pincement est prise dans la 
marge de 5 à 15 °C (Pour avoir une température du fluide moteur assez élevée à l'entrée de la 
turbine). Ce pincement est aussi le même entre le puits et le fluide moteur à la sortie du 
condenseur. Par ailleurs, le pincement au niveau du condenseur même est supposé égal à 
DT/2. Au niveau de l'évaporateur, la différence de température DT3 (= TSjSC - T5*) doit être 
supérieure ou égale à DT/2. D'autre part la turbine et la pompe possèdent le même rendement 
isentropique de 0,80 comme moyenne utilisée dans l'industrie et pour faciliter les calculs et les 
simulations dans EES. L'étude exergétique dépend d'un état d'équilibre thermodynamique 
avec le milieu extérieur, appelé l'état mort. Dans cette étude celui-ci est indiqué par l'indice 
(0) et correspond à la pression atmosphérique et à la température de l'eau de refroidissement 
de 10 °C. Le calcul de l'exergie et la détermination des irréversibilités dans les composants du 
cycle exigent la connaissance des débits y circulants. Dans ce contexte, une puissance de 
référence entre la température de la source et celle du puits selon Carnot est définie. La 
fixation de la valeur adimensionnée (a), obtenue en divisant la puissance nette Wn, par la 
puissance de référence Wref, permet de déterminer le débit massique du fluide moteur. Le 
débit massique de l'eau de refroidissement Mp dépend étroitement de la température de sortie 
du condenseur. Il sera calculé par la fixation de (a), du fluide utilisé et le titre (x2) de la vapeur 
obtenue à la sortie de la turbine. Finalement, la teneur en liquide dans la vapeur à la sortie de 
la turbine doit être inférieure à 5 % car l'impact des gouttelettes de liquide sur les aubes de la 
turbine favorise leur érosion et leur corrosion. Par conséquent, la pression d'évaporation doit 
être maintenue inférieure à la valeur pour laquelle le titre de la vapeur à la sortie de la turbine 
est supérieur à 0,95. 
2.8 Modélisation du système 
Les équations de base expriment les bilans de masse et d'énergie pour chaque composant du 
cycle. Elles sont introduites pour la modélisation du cycle de Rankine appuyées par les 
hypothèses susmentionnées. 
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La pompe : 
La turbine 
Générateur de vapeur 
Condenseur 
Bilan d'énergie du cycle 
„ V 4 - ( P e v - P C ) (2 
n p
" ( h 5 - h 4 ) 
wP = (h 5 -h 4 ) (2 
h , - h 2 (2 
T|T = — ! — 
h, - h . M "2 , i s 
wT = (h, - h2) (2 
q^Ch,-^) (2 
qc = (h2 - h4) (2 
q 1 n - q c = w T - w p 
Puissance nette par unité de débit 
Rendement thermique du cycle : 
(2 
Wnet = W T - W P ( 2 
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n - Z - (2-9) 
Mth — 
Titre de la vapeur à la sortie de la turbine : 
x2 = 
_ h 2 - h 4 (2.10) 
h g - h 4 
Le débit massique du fluide moteur est déterminé en fixant la puissance nette du système Wn, 
ou sa valeur adimensionnée (a) obtenue en divisant celle-ci par la puissance de référence Wref, 
définie comme suit : 




Ainsi pour une valeur donnée de (a) et la puissance nette par unité de débit wnet, le débit 
massique du fluide moteur est calculé selon l'équation suivante : 
mfl = 
aW re f (2.13) 
w 
" n e t 
Le transfert de chaleur entre l'eau de refroidissement et le fluide moteur au niveau du 
condenseur permet de déterminer le débit massique du puits par l'intermédiaire de deux bilans 
énergétiques : 
Q o u t = m f l ( n 2 - h 4 ) (2-14) 
Qou,= MpCpp(Tp,out-Tp>in) (2-15) 
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L'exergie du fluide de travail et des fluides externes peut être déterminée pour chaque état 
thermodynamique du cycle selon la relation suivante. L'équation (2.16) exprime cette exergie, 
conventionnellement identifiée comme composante physique du transfert d'exergie associé à 
un écoulement de matière [BEJAN, 1996] : 
e = ( h - h o ) - T i ( s - s 0 ) (2-16) 
L'état mort, indiqué par l'indice 0, correspondant à un état d'équilibre thermodynamique avec 
l'environnement extérieur. Il est pris à la pression atmosphérique et à la température de l'eau 
de refroidissement de 10 °C. La destruction d'exergie dans chaque composant du système est 
calculée selon l'équation suivante : 
Éd = 2 > i n e i n ) - X(riiouteout) - W (2.17) 
in out 
W peut prendre la valeur de WT : puissance produite par la turbine ou WP : puissance reçue 
par la pompe. En fin, le rendement selon la deuxième loi de la thermodynamique est calculé en 
fonction du rapport entre la somme de toutes les destructions d'exergie dans les composants 
du cycle et l'exergie fournie par la source de chaleur. Ce rendement exergétique est visualisé 
par l'équation (2.18) : 
1 « = l - [ ( Z É d ) / ( M , e l i B ) ] (2-18) 
eS;in indique la valeur de l'exergie de la source de chaleur à l'entrée de l'évaporateur. 
2.9 Méthodologie et plan de mémoire 
La méthodologie proposée permet l'élaboration d'une approche générale permettant plusieurs 
analyses paramétriques du cycle de Rankine. La figure 2.3 visualise l'arbre de la méthodologie 
générale suivie dans de ce projet de recherche ainsi que son plan. La première étape consiste à 
identifier le fluide de travail ainsi que le choix des paramètres variables et fixes. Les 
hypothèses de modélisation du système sont aussi introduites pour déterminer les conditions 
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d'utilisation du modèle mathématique. À ce niveau, l'étude énergétique selon la première loi 
de la thermodynamique est réalisée. Par l'introduction et la fixation des autres paramètres 
l'étude exergétique est accomplie. Par conséquent, le rendement thermique et exergétique 
ainsi que la puissance nette du cycle sont calculés. L'étape suivante consiste à déterminer la 
conductance thermique totale des échangeurs de chaleurs intégrés dans le cycle. 
Travail net spécifique : wn,t i p 
Rendement thermique : fin. 
a fixé 
Puissance nette : Wn t t 
Débit du fluide moteur : mn 
Débit du puits : Mp 
Temp, de sortie de la source : Ts su , 
Temp. de sortie du puits : TB out 
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Figure 2.3 Méthodologie générale du projet de recherche 
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Une certaine programmation du code de modélisation est nécessaire, du fait qu'au niveau du 
condenseur, le calcul de la conductance thermique total UAcd,totaie, dépend de l'état du fluide 
circulant à la sortie de la turbine. Selon le fluide, cet état peut être une vapeur surchauffée ou 
un mélange liquide-vapeur. L'optimisation de la puissance nette et celle de la conductance 
thermique totale sont ainsi réalisables, car les différents paramètres sont définis. Par ailleurs, le 
dimensionnement de la turbine permet de déterminer la variation du paramètre de la taille de 
la turbine SP et le rapport des débits volumiques au niveau de la turbine VRT en fonction de la 
pression d'évaporation prise comme variable indépendante. Les résultats de toutes ces études 
ont été présentés dans trois articles constituants ce mémoire de maîtrise. Il s'en suit dans ce 
projet une présentation d'une critique scientifique correspondant aux résultats de littérature. 
Finalement, des corrélations généralisées sont obtenues dans les conditions de puissance nette 
maximale. 
2.9.1 Méthodologie de l'étude énergétique 
L'étude énergétique est basée sur les données déjà mentionnées dans les hypothèses. Cette 
étude est indépendante des débits de fluides mis enjeu à l'intérieur du cycle. 
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Figure 2.4 Méthodologie de l'étude énergétique 
17 
Pour une combinaison des trois paramètres suivants : la température de la source Ts,in, la 
température du puits TPim et le pincement DT, les états (1 et 4) sont calculés. D'autre part, la 
connaissance du rendement isentropique de la turbine et de la pompe permet la détermination 
des états 2 et 5. Il est à noter qu'une restriction est imposée sur le titre de la vapeur à la sortie 
de la turbine qui doit être supérieur à 0,95. Comme la pression d'évaporation est une variable 
indépendante du cycle, il est toujours possible de choisir une pression pour laquelle la 
restriction imposée est satisfaite. Puisque tous les états thermodynamiques du cycle sont 
connus, le rendement thermique r)th et le travail spécifique wnet sont calculés. L'introduction de 
différents fluides permet l'obtention de différentes valeurs de paramètres de cycle. 
La figure 2.4 représente la méthodologie de l'étude énergétique suivie dans ce projet. 
2.9.2 Méthodologie de l'étude exergétique 
La figure 2.5 explique la méthodologie de l'étude exergétique suivie dans ce projet. 
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Figure 2.5 Méthodologie de l'étude exergétique 
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L'étude exergétique exige la connaissance de tous les états thermodynamiques du cycle, les 
travaux spécifiques de la turbine et de la pompe ainsi que tous les débits des fluides circulants 
dans les différents composants du système. Étant donné que les états thermodynamiques ont 
été déjà obtenus par l'analyse énergétique, il reste à déterminer ensuite les autres débits 
massiques. Pour la source de chaleur, le débit massique Ms et la température TSjin sont connus. 
La prochaine étape consiste à calculer le débit massique du fluide moteur mfl à partir de 
l'équation (2.13) pour en déduire la température de la source TSj0ut à la sortie du générateur de 
vapeur. Pour ce faire, la puissance nette du système Wn, ou précisément sa valeur 
adimensionnée (a), doit être fixée. Le débit de l'eau de refroidissement Mp est obtenu à partir 
d'un bilan énergétique, équation (2.20), dépendant de la situation de l'état 2 à la sortie de la 
turbine, qui peut être une vapeur surchauffée ou un mélange liquide-vapeur, dont la teneur en 
liquide doit être inférieure à 5 %. 
Les trois débits du cycle étant obtenus, les flux d'exergie sont alors calculés pour chaque état 
du cycle (1 à 5). Les flux d'exergie sont aussi calculés pour la source de chaleur et l'eau de 
refroidissement. Ces flux permettent ainsi le calcul de l'exergie détruite et donnent le taux 
d'irréversibilité dans chaque composant du cycle. En fin, l'ensemble de ces données permet 
d'évaluer la performance du système en calculant le rendement exergétique défini selon la 
deuxième loi de la thermodynamique. 
2.9.3 Méthodologie du calcul de la conductance thermique totale 
Les échangeurs de chaleurs intégrés au cycle de Rankine se composent du générateur de 
vapeur et du condenseur. Plusieurs types d'échangeurs de chaleurs peuvent être introduits dans 
cette analyse, il suffit seulement d'adapter le programme de modélisation à leurs données 
spécifiques. Par ailleurs, les échangeurs qui peuvent être utilisés sont ceux pour lesquels la 
littérature est facilement disponible et dont les coefficients d'échange de chaleur et de pertes 
de pression sont bien connus. Un type d'échangeurs ciblés est celui à tubes et calandre avec la 
configuration contre-courant et une seule passe afin de réduire les pertes de pressions. Ces 
dernières peuvent avoir des effets négatifs sur le rendement thermique et la puissance nette du 
cycle. D'autre part des ailettes longitudinales peuvent être disposées à la surface interne ou 
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externe des tubes pour améliorer le coefficient de transfert de chaleur le moins élevé et de 
réduire la taille de l'échangeur. Une étude approfondie sur le choix des échangeurs et leur 
intégration dans le cycle d'étude peut être menée dans de nouvelles perspectives de recherche. 
La détermination de la conductance thermique de ces échangeurs de chaleurs est liée à la 
connaissance des données obtenues par l'étude énergétique et exergétique. Pour le générateur 
de vapeur, les températures de la source intermédiaires inconnues (Tspr, TSiSC ) et la 
température de la source à la sortie de l'évaporateur (TSj0ut) ainsi que les conductances 
thermiques correspondantes (UAn*, UAi*s* et UAs*s) peuvent être calculées d'une part à 
l'aide du bilan énergétique mettant en oeuvre le débit du fluide moteur, les états 1, 1*, 5* et 5, 
le débit de la source et sa température d'entrée. D'autre part, l'utilisation de la différence de 
température logarithmique (LMTD) et la quantité de chaleur échangée permet de déterminer 
les conductances thermiques cherchées. La conductance thermique totale au niveau de 
l'évaporateur est donnée par l'équation suivante : 
UAev.totale = U A n * + UAi*5» + UA5*5 (2.19) 
Pour le condenseur, le débit massique du puits est obtenu à partir du bilan énergétique pour le 
changement de phase. 
Q4g = mfl (h, - h4) = Mp Cpp(Tppr - Tpin) (2.20) 
Q4g= UA4g [(T4 - Tp,in) - (Tg - Tp,pr) / ln((T4 - Tp,in) / (Tg - Tp,pr))] (2.21) 
Une démarche similaire peut être appliquée à la partie de désurchauffe du condenseur et 
permet le calcul de la conductance thermique UA2g ainsi que la température de sortie de l'eau 
de refroidissement TP;0Ut. Dans le cas où l'état 2 correspond à la vapeur surchauffée, la 
conductance thermique totale au niveau du condenseur est donnée par l'équation suivante : 
UAcd,totaie= UA4g + UA2g (2.22) 
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Dans le cas où l'état 2 est un mélange liquide-vapeur et la condition sur le titre X2 > 0,95 est 
satisfaite, la conductance thermique du condenseur se réduit à l'expression suivante : 
UA cd,totale UA42 (2.23) 
UA42 est calculée à partir d'un bilan énergétique entre le fluide moteur à la pression minimale 
du cycle et l'eau de refroidissement. Cette conductance est donnée par l'équation suivante : 
mfl (h2 -114) = UA42 [(T4 - TP;in) - (T2 - TP)0Ut) / ln((T4 - Tp,in) / (T2 - Tp,out))] (2.24) 
Finalement, les équations (2.19) et (2.22) ou (2.23) permettent de déterminer la conductance 
thermique totale UAt des deux échangeurs de chaleur comme étant la somme de (UAcd,totaie) et 
(UAeV;totaie). La variation de cette conductance en fonction de la pression d'évaporation Pev, du 
pincement DT et la valeur adimensionnée de la puissance nette du cycle (a) permet de 
déterminer ainsi les valeurs optimales pour lesquelles UAt est minimisée. 
r Début "") 
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Figure 2.6 Méthode de calcul de la conductance thermique de l'évaporateur 
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Figure 2.7 Méthode de calcul de la conductance thermique du condenseur 
Les figures 2.6 et 2.7 illustrent les méthodologies de calcul des conductances thermiques pour 
les deux échangeurs de chaleur (l'évaporateur et le condenseur). 
2.9.4 Limitations de la pression d'évaporation 
Toutes les analyses du cycle de Rankine dans les conditions spécifiées démontrent que la 
plage permise de la pression d'évaporation diminue quand la puissance nette, ou (a), augmente 
ou quand le pincement (DT) augmente. 
Pour une valeur donnée du pincement DT, la température Ti (= Tsin - DT) à l'entrée de la 
turbine est connue et par suite sa pression de saturation Psat(Ti) est aussi connue. De la même 
façon, la température à la sortie du condenseur T4 (= Tpm + DT) et sa pression de saturation 
sont déterminées connaissant la valeur du pincement. Pour des raisons numériques 
sécuritaires, la plage acceptable de Pev est posée comme suite : 
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Psup = (Psat(T,) - 2 kPa) > Pev > Plnf = (PSat(T4) + 2 kPa) (2.25) 
Pour Pev égale à (Psat(Ti) - 2 kPa) la simulation du programme dans EES montre qu'il est 
possible d'avoir une valeur du titre de la vapeur à la sortie de la turbine : X2 < 0,95. Par 
conséquent, la première contrainte posée sur le titre de la vapeur à la sortie de la turbine n'est 
pas respectée. On obtient donc une limite supérieure de la pression d'évaporation égale à 
Pev,sup telle que : Pev,sup < (Psat(Ti) - 2 kPa) qui satisfait la contrainte. 
Pour une valeur de (a) donnée et Pev égale à (Psat(T4) + 2 kPa), le travail spécifique wnet est 
très petit et donc le débit du fluide moteur ihfl et la différence d'enthalpie entre l'entrée et la 
sortie du générateur de vapeur (hi - hs) sont ainsi très grands. 
Q. = rhfl (hi - h5) = Ms cp (TS;in - TS;0ut) (2.26) 
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Figure 2.8 Choix de la plage possible de la pression d'évaporation Pev 
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Il en résulte d'après l'équation (2.26) que la température à la sortie de la source TSi0ut devient 
petite et par suite la deuxième contrainte imposée de DT3 > DT/2 ne sera donc pas satisfaite et 
le risque d'un pincement négatif au niveau de l'évaporateur est possible. Par conséquent, la 
pression d'évaporation sera prise égale à Pev,inf telle que : Pev,inf > (Psat(T4) + 2 kPa). 
La figure 2.8 illustre le choix de la plage possible de la pression d'évaporation dans laquelle 
les différentes opérations et analyses sont effectuées. Dans ce qui suit, les désignations Pev,inf et 
Pev,mm d'une part, Pev,sup et Pev>max d'autre part ont la même signification. 
À titre d'exemple le tableau 2.1 illustre pour le fluide moteur R141b, les paramètres obtenus 
lors de la variation de (a) pour une valeur fixée de DT = 5 °C. Dans ces conditions, la plage 
permise de la pression d'évaporation se rétrécit au fur et à mesure que (a) augmente. Une 
valeur maximale amax = 0,209961 est atteinte au delà de laquelle le système ne peut pas 
satisfaire les contraintes imposées. 
Tableau 2.1 Plage permise de la pression d'évaporation pour 













































































Le tableau 2.2 permet de visualiser, pour le même fluide moteur R141b, les paramètres 
obtenus lors de la variation du pincement DT pour une valeur fixée de (a = 0,10; Wn = 686,1 
kW). Dans ces conditions, la plage permise de la pression d'évaporation se rétrécit aussi au fur 
et à mesure que le pincement DT s'accroit. Une valeur maximale DTmax = 21,32 °C est atteinte 
au delà de laquelle le système ne peut pas satisfaire les contraintes imposées. 
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Tableau 2.2 Plage permise de la pression d'évaporation pour 
















































































D'après le tableau 2.2, il existe une combinaison du pincement optimal DTopt = 17,05 °C et 
une pression d'évaporation optimale Pev,opt = 0,3453 MPa qui minimisent la conductance 
thermique totale des échangeurs de chaleur dans le cycle : UAt>mjn = 935,2 kW/K, pour une 
valeur fixée de (a) = 0,10 (Wn = 686,1 kW). Par contre, UAt;min augmente de façon continue 
avec (a) et atteint une valeur maximale pour a = 0,209961, dans les conditions de fixation du 
pincement DT = 5 °C (tableau 2.1). On remarque que dans les deux cas suivants : DT constant 
et (a) variable d'une part et (a) constant et DT variable d'autre part, que la plage de la 
pression d'évaporation Pev se rétrécit et par conséquent, deux valeurs maximales sont atteintes, 
selon les conditions opératoires imposées, au delà desquelles le système ne peut fonctionner : 
amax = 0,209961 (1er cas) et DTmax = 21,32 °C (2ème cas). 
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Résumé 
Une analyse systématique d'un cycle de Rankine utilisant RI34a comme fluide moteur et une 
source de chaleur finie (314,5 kg/s) à basse température (100 °C) montre que, pour une 
puissance nette du cycle fixée, la pression d'évaporation a une limite supérieure et une limite 
inférieure qui dépendent étroitement du pincement au niveau des échangeurs de chaleur et du 
titre de la vapeur du fluide moteur à la sortie de la turbine. La valeur maximale de la puissance 
nette et la valeur minimale de la conductance thermique des échangeurs de chaleur ont été 
déterminées pour ces conditions. 




A systematic analysis of a Rankine cycle using RI34a as the working fluid and a finite (314.5 
kg/s) low température (100 °C) heat source shows that, for any fixed net power output, the 
evaporation pressure has upper and lower limits which dépend on the pinch température of the 
heat exchangers and the quality of the working fluid at the turbine's exit. The maximum net 
power output and minimum heat exchanger conductance hâve been determined for thèse 
conditions. 
Keywords: Energy analysis, exergy analysis, finite size thermodynamics, optimisation. 
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3.1 Introduction 
Low (80 to 150 °C) or intermediate (up to 350 °C) température heat sources abound in nature 
(geothermal and solar energy) and are available as waste heat from industry (pulp and paper, 
aluminum production, etc.). The potential contribution of thèse sources to our energy needs is 
important. Thus, an [MIT-LED INTERDISCIPLINARY PANEL, 2006] report estimated that 
it would be possible to develop 100 GW of generating capacity from geothermal sources in the 
United States by investing 1 billion dollars over a period of 15 years. Another study 
[STRICKER ASSOCIATES INC., 2006], which analysed manufacturing processes within the 
eight largest Canadian manufacturing sectors accounting for approximately 2/3 of the total 
energy used by Canadian industries, indicates that approximately 70 % of the input energy is 
released to the environment. The use of thèse energy sources reduces the dependence on 
imported ones and can hâve a bénéficiai environmental effect. Thus, the theoretical 
greenhouse gas (GHG) réduction that can be achieved by recovering the above mentioned 
waste heat from the eight largest Canadian manufacturing sectors is 2.5 times the target of 
45 Mt of GHG suggested by the Kyoto protocols. 
The methods which can be used to convert this thermal energy into mechanical energy and 
electricity include thermodynamic cycles using organic fluids (ORC), mixtures of pure fluids 
(NH3/H2O) or fluids with very low critical températures (CO2). Some generating plants using 
such fluids hâve been built [DIPIPPO, 2004] but in most cases the published literature consists 
of semi-analytical or numerical studies. Thus, [LIU et al., 2004] analysed the effect of working 
fluids on the performance of ORCs and reported that the thermal efficiency of such cycles is a 
weak function of the critical température. They also indicated that using a constant heat source 
température can resuit in considérable design différences with respect to the actual variable 
température of finite heat sources such as geothermal or waste streams. [HETTIARACHCHI 
et al., 2007] used the ratio of the total heat exchanger area to net power output as the criterion 
for ORC design and evaluated the optimum cycle by varying the evaporation and 
condensation températures as well as the velocities of the geothermal source and the cooling 
water. They compared the optimum cycle performances for four working fluids by fixing the 
grossi power output of the cycle and found that ammonia minimises the chosen design criterion 
but its corresponding first and second law efficiencies are lower than those obtained with 
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HCFC 123 and n-pentane. Thèse two studies do not consider superheating of the working 
fluid. On the other hand, [SALEH et al., 2007] performed a thermodynamic analysis of 31 
pure working fluids for ORCs with and without superheating operating between 100 and 30 
°C. They found that the highest thermal efficiencies are obtained with dry fluids in subcritical 
cycles with regenerator. They also performed a pinch analysis for the heat transfer between the 
source and the working fluid and reported that the largest amount of heat can be transferred to 
a super-critical fluid and the least to a high-boiling subcritical fluid. Similarly, [ROY et al., 
2010] analysed the performance of a Rankine cycle with superheating using a mixture of 
ammonia and water for fixed source and sink températures. Their methodology includes four 
steps: energy and exergy analyses, finite size thermodynamics and calculation of the heat 
exchangers' surfaces. Their results show the existence of an optimum evaporation pressure for 
each of the four steps. They also indicate that an increase of the net power output decreases the 
exergetic efficiency and increases the heat exchangers' surface. Finally, [CAYER et al., 2010] 
analysed the performance of a transcritical CO2 cycle with specified heat source température 
(100 °C) and mass flow rate as well as heat sink température (10 °C). They used six 
performance indicators (thermal efficiency, spécifie net output, exergetic efficiency, total UA 
and surface of the heat exchangers as well as the relative cost of the System) and three 
independent parameters (maximum température and pressure of the cycle as well as the net 
power output). Their results show that it is impossible to simultaneously optimise ail six 
performance indicators. They finally optimised the cycle parameters by minimising the 
acquisition cost of major components per unit output ($ per kW) and compared such optimum 
cycles for three working fluids (CO2, ethane, RI25). 
Despite thèse and other analogous studies, the thermodynamic analysis of power cycles using 
low température heat sources with a specified mass flow rate (such as industrial waste heat) 
and a heat sink of fixed inlet température is not complète. In the présent paper we illustrate 
certain properties of such cycles through a case study using RI 34a as the working fluid. 
Specifically, we show that for thèse conditions the acceptable range of evaporation pressures 
has upper and lower bounds which approach each other as the net power output of the cycle 
increases. As a resuit, the net power output of the cycle cannot exceed an upper limit which is 
however uneconomical since it corresponds to infinitely large heat exchangers. The 
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introduction of a design criterion, proportional to the ratio of the net power output to the total 
conductance of the heat exchangers (UA), is used to optimise the cycle. Finally, an exergy 
analysis of the optimum cycle identifies the major irreversibility sources. 
3.2 System description and modeling 
Figure 3.1 shows the temperature-entropy diagram of the System used to recover energy from 
a low-temperature gas stream whose mass flow rate and température Ts>m are known. The cycle 
under study is identical to the traditional Rankine cycle. The working fluid is evaporated at a 
relatively high pressure Pev, expands in a turbine and rejects heat in the condenser towards 
water from a lake or river whose température TPiin is specified. 
• 
Fntrop> (kJ/kg-K) 
Figure 3.1 T-s diagram of the System 
The basic équations express mass and energy balances for each component. The assumptions 
used to model the system are the foliowing: 
• Each component is considered as an open system in steady-state opération 
• The kinetic and potential énergies as well as the heat and friction losses are neglected 
• At the exit from the condenser the working fluid is saturated liquid 
• The température différence between Ts>in and Ti is assumed to be DT, the same as that 
between T4 and TP;m while the pinch for the condenser (Tg - TP;Pr) is set equal to DT/2 and 
that for the evaporator (TSiSC- T5*) is required to be greater than, or equal to, DT/2 
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• Finally, the quality of the working fluid at the exit of the turbine is required to be greater 
than, or equal to, 0.95 to limit the effect of liquid droplets on the turbine blades. 
The system's performance is calculated by fixing the quantifies M s , TSijn, Tp>mand DT. For any 
such combination state 4 and Ti are fixed but the evaporation pressure can vary. However its 
value is constrained by the imposed restrictions on the quality at the exit from the turbine and 
the evaporator pinch. For any value of this pressure which satisfies thèse two requirements the 
entire cycle is fixed and its performance can be calculated using the following équations. 
For the pump: 
. V4-(Pev-Pc) (3.1) 
( h s - h 4 ) 
wp = ( h 5 - h 4 ) (3-2) 
For the turbine: 
For the vapour generator: 
For the condenser : 
_ (h , -h 2 ) (3.3) 
(h,-h2, l s) 
wT = ( h , - h 2 ) (3-4) 
qm = ( h , - h 5 ) (3-5) 
qc = ( h 2 - h 4 ) (3-6) 
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The energy équation for the entire cycle is: 
q,n + w p - q c - w T = 0 ( 1 7 ) 
The spécifie net power output is: 
W n e t = W T - W P • ( 1 8 ) 
The thermal efficiency of the cycle is: 
n -S- (19) 
Mth -
The mass flow rate of the working fluid is calculated by fixing the net power output Wn of the 
system or, more specifically, its non-dimensional value (a) which is obtained by dividing Wn 
by the following référence quantity : 
Wref = H Cps (Ts>m - Tpin)[l-(Tpin /TiiB)] (3-10) 
Thus for a given value of (a) the mass flow rate of the working fluid is: 
. ccWref (3.H) 
m= — 
net 
The mass flow rate of the cooling water is obtained from the energy balance for the phase 
change 
Q4g = m(hg - h4) = Mp Cpp(Tp>pr - Tp>in) (3-12) 
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The thermal conductance UA4g for this part of the condenser can then be obtained using the 
corresponding logarithmic température différence: 
Q4g = UA4g A T ^ (3-13) 
An analogous approach can be applied to the desuperheating part of the condenser and results 
in the détermination of TPj0ut and UA2g. Similarly the three unknown températures (TS;Pr, Ts>sc 
and TSi0Ut) and the corresponding thermal conductances for the three parts of the vapour 
generator (UAn*, UAi*5* and UAs*5) can be calculated from équations similar to 3.12 and 3.13. 
The exergy of the working and external fluids at any state can be calculated from 
e = ( h - h 0 ) - T 0 ( s - s 0 ) (3-14) 
where the dead state, indicated by the subscript 0, is at atmospheric pressure and TP;in. The 
exergy destruction in any of the system's components is then calculated from 
Éd = S ( m - 0 - 2>outeout) - W (3.15) 
while the exergetic efficiency is: 
^ x =l - [ (SÈ d ) / (He S ; m ) ] (3-16> 
Finally we introduce the following non-dimensional design criterion inspired by the one used 
by [HETTIARACHCHI et al., 2007] 
F = Wn/[UA t(TS j m-Tp > i n)] (3-17> 
Its numerator is a measure of the energy savings, or revenues, generated by the system while 
its denominator represents to a large extent its initial cost. Therefore, high values of F indicate 
potentially viable Systems. 
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This System of non-linear algebraic équations was solved using the EES [KLEIN, 2009] code 
which includes thermodynamic properties for a large number of natural and manufactured 
fluids. The présent model and calculation procédure were validated by comparing their results 
with those by [LIU et al., 2004] and by [HETTIARACHCHI et al., 2007]. In both cases the 
agreement was excellent. 
3.3 Results and discussion 
The results presented hère hâve been calculated for RI 34a as the working fluid with 
TSjin= 100 °C, Ms = 314.5 kg/s and TPjin = 10 °C. The choice of the working fluid was based 
on its thermodynamic characteristics and its environmentally benign nature indicated by the 
low values of its ozone depletion potential (ODP = 0) and global warming potential 
(GWP = 1300). The gaseous source is assimilated to air at atmospheric pressure. 
Figure 3.2 shows the effect of the evaporator pressure on the quality of the working fluid at the 
exit from the turbine (X2) and on the température pinch in the evaporator (DT3) for a = 0.05 (or 
equivalently Wn = 343.1 kW) and DT = 5 °C. When Pev is low the working fluid at 2 is 
superheated vapour. As Pev increases state 2 approaches the saturation curve and eventually 
the fluid at 2 becomes a mixture of vapour and liquid; its quality decreases as Pev increases 
further. Since we require that the working fluid must not contain more than 5 % liquid at state 
2, it follows that Pev has an upper limit which is indicated as Pev,max. Furthermore, figure 2 
indicates that DT3 decreases when Pev decreases. Since the decrease of DT3 leads to a decrease 
of the logarithmic température différence in the first two parts of the evaporator (5 to 5* and 
5* to 1*) the corresponding thermal conductances increase when Pev decreases (see figure 
3.3). This is obviously uneconomical. Therefore, the value of Pev has a lower limit which is 
indicated as Pev,min- Its value is determined by requiring that the température pinch in the 
evaporator must not be smaller than DT/2. 
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Figure 3.2 Effect of Pev on X2 and DT3 
It should be noted that for certain combinations of DT and a both the upper and lower limits of 
Pev are determined from the condition DT3 > DT/2. 
Figure 3.3 shows the net power output of the system Wn as a function of Pev for différent 
values of a and DT = 5 °C. It indicates that Wn does not dépend on Pev even though its 
spécifie value wnet given by équation (3.8) does vary with the evaporator pressure. This resuit 
is due to the fact that under the présent conditions Wref is constant and, therefore, Wn is fixed 
for any given value of (a) by virtue of the définition of the latter. However, for a fixed value of 
(a), the working fluid mass flow rate increases when Pev decreases as indicated in figure 3.4. 
Figures 3.3 and 3.4 clearly show that the upper and lower limits of Pev approach each other as 
(a), or equivalently Wn, increases. This observation establishes the existence of a maximum 
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Figure 3.3 Effect of Pev and a on Wn for DT = 5 °C 
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Figure 3.4 Effect of Pev and a on m for DT = 5 °C 
Table 3.1 shows thèse maximum values of Wn and (a), as well as the corresponding value of 
Pev for différent values of DT. Thèse results show that the maximum values of Wn and (a) 
decrease as DT increases while the corresponding value of Pev increases slightly with DT. 
Based on such results which are obtained from the application of the first law of 
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thermodynamics it seems désirable to design the system with the smallest possible value of 
DT. 
Table 3.1 Maximum values of a and Wn as well as 

























Figure 3.5 which shows the effect of Pev and a, or equivalently Wn, on the total thermal 
conductance of the two heat exchangers clearly establishes the price of increased net power 
output. Indeed when a, or equivalently Wn, increases the necessary total thermal conductance 
of the two heat exchangers increases and so does the initial cost of the System. It is interesting 
to note in this figure that for any fixed value of a there exists an optimal value of Pev which 
minimises UAt. 
10000 
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Figure 3.5 Effect of Pev and a on UAt for DT = 5 °C 
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Table 3.2 spécifies the minimum value of UAt for DT = 5 °C and différent values of a as well 
as the corresponding values of Pev, nth and T|ex. It shows that UAt increases more rapidly than 
((a) or Wn), so that the value of the design criterion F decreases as the net power output 
increases. Thèse results indicate that it may be préférable to design such Systems for low net 
power output. 
Table 3.2 Minimum value of UAt for DT = 5 °C 
































Figure 3.6 shows that the minimum value of UAt increases when (a) (or equivalently Wn) 
increases and when DT decreases. The qualitative effect of (a) is identical to that reported by 







Figure 3.6 Effect of a and DT on UAM 
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3.4 Conclusion 
The performance of a power cycle using RI 34a as the working fluid and a finite (Ms= 314.5 
kg/s) low température (100 °C) heat source has been analyzed systematically for a fixed inlet 
température of the cooling fluid. Under thèse conditions the net power output and the total 
conductance of the heat exchangers are functions of the evaporation pressure as a variable 
parameter and the pinch of the heat exchangers. It is shown that the net power output has a 
maximum value which decreases as the pinch of the heat exchangers increases while the 
corresponding evaporation pressure increases. On the other hand, the total conductance of the 
heat exchangers exhibits a minimum which increases as the net power output increases while 
the corresponding evaporation pressure decreases. 
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Résumé 
Cet article présente l'analyse d'une centrale fonctionnant selon le cycle de Rankine avec 
surchauffe alimentée par une source gazeuse de débit et température connus (314,5 kg/s, 100 
°C). Le fluide moteur est le RI 34a, choisi pour ses faibles effets nocifs sur l'environnement. 
Le refroidissement au condenseur est assuré par un débit approprié d'eau à 10 °C et le 
pincement dans les échangeurs de chaleur est fixé à 5 °C. Le modèle utilise les relations de la 
thermodynamique classique, de la thermodynamique aux dimensions finies et celles qui 
s'appliquent aux échangeurs de chaleur. La méthodologie comprend l'analyse énergétique et 
exergétique ainsi que le calcul des conductances thermiques de chacun des échangeurs du 
système. Les principaux résultats démontrent que pour les conditions spécifiées, la valeur 
maximale de la puissance nette est de 1510 kW si le rendement de la turbine et celui de la 
pompe sont égaux à 0,80. Par ailleurs, pour une puissance nette de 1000 kW : la plage de 
valeurs acceptables de la pression d'évaporation dépend du pincement et de la qualité du 
mélange liquide-vapeur à la sortie de la turbine. Le rendement énergétique et exergétique ainsi 
que la conductance thermique totale du système atteignent des valeurs optimales pour des 
valeurs différentes de la pression d'évaporation. Finalement, les principales irréversibilités se 
produisent dans le générateur de vapeur. 
Mots clés : analyse énergétique et exergétique, thermodynamique aux dimensions finies, cycle 
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Les sources de chaleur à température faible (80 à 150 °C) ou intermédiaire (jusqu'à 350 °C) 
sont abondantes dans la nature (énergie géothermique et solaire) et disponibles sous forme de 
rejets thermiques industriels (pâtes et papiers, production d'aluminium). La contribution 
potentielle de ces sources renouvelables à nos besoins en énergie est importante. Ainsi, un 
rapport du [MIT-LED INTERDISCIPLINARY PANEL, 2006] a estimé qu'il serait possible 
de développer 100 GW de capacité de production électrique à partir de sources géothermiques 
aux États-Unis en investissant 1 milliard de dollars sur une période de 15 ans. Une autre étude 
[STRICKER ASSOCIATES INC., 2006] affirme qu'environ 70 % de la consommation 
énergétique des huit principaux secteurs industriels canadiens est libérée dans l'environnement 
sous forme de chaleur inutilisée. Cela représente un potentiel de récupération de 1800 PJ/an. 
L'utilisation de ces sources d'énergie réduit la dépendance sur les produits importés et peut 
avoir un effet bénéfique sur l'environnement. Ainsi, la réduction des gaz à effet de serre 
(GES) qui peut être obtenue en récupérant la chaleur perdue à partir de ces huit principaux 
secteurs manufacturiers canadiens est de 2,5 fois l'objectif de 45 Mt de GES suggéré par le 
protocole de Kyoto. 
Les méthodes qui peuvent être utilisées pour convertir cette énergie thermique en travail et 
électricité sont les cycles thermodynamiques fonctionnant avec des fluides organiques (ORC), 
des mélanges de fluides purs (NH3 - H2O), ou des fluides à très basse température critique 
(C02). 
Certaines centrales utilisant ce genre de fluides ont été construites [DIPIPPO, 2004] mais, 
dans la plupart des cas, la littérature publiée comprend des études analytiques ou numériques. 
Ainsi, [LIU et al., 2004] ont analysé l'effet de fluides moteurs (humides : eau, éthanol; secs : 
HFE7100, n-pentane, iso-pentane; isentropiques : RI 1, R123, benzène) sur la performance des 
cycles de Rankine et ont signalé que le rendement thermique de ces cycles est une fonction 
faible de la température critique. Ils ont également indiqué que l'utilisation d'une température 
constante pour la source de chaleur peut entrainer d'importantes différences sur les conditions 
de conception par rapport à la température variable des sources de chaleur finis, tels que les 
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sources géothermiques ou les rejets thermiques. [HETTIARACHCHI et al., 2007] ont utilisé 
le ratio entre la surface totale des échangeurs thermiques et la puissance nette du cycle en tant 
que critère de conception pour un ORC; ils ont évalué le cycle optimal qui minimise ce critère 
en faisant varier la température d'évaporation et celle de condensation ainsi que les vitesses de 
la source géothermale et de l'eau de refroidissement. Ils ont comparé les performances 
optimales du cycle pour quatre fluides (PF5050, HCFC 123, ammoniac et n-pentane) tout en 
fixant la puissance produite à la sortie du générateur. Ils ont constaté que l'ammoniac 
minimise le critère de conception choisi, mais les rendements correspondants selon la 
première et la deuxième loi sont inférieurs à ceux obtenus avec le HCFC 123 et le n-pentane. 
Ces deux études ne considèrent pas la surchauffe du fluide suite à son evaporation. D'autre 
part, [SALEH et al., 2007] ont effectué une analyse thermodynamique de 31 fluides purs 
utilisés dans les cycles ORC avec et sans surchauffe. Les températures maximale et minimale 
du cycle ont été fixées à 100 °C et 30 °C respectivement. Ils ont constaté que les plus hauts 
rendements thermiques sont obtenus pour des fluides secs dans des cycles sous-critiques avec 
régénérateur. Ils ont également effectué une analyse du pincement au niveau du transfert de 
chaleur entre la source et le fluide de travail. Ils ont signalé aussi que la quantité de chaleur 
soutirée de la source est plus grande pour un cycle supercritique et moindre pour un fluide 
sous-critique ayant un point d'ébullition élevé. 
De même, [ROY et al., 2010] ont analysé la performance d'un cycle de Rankine avec 
surchauffe en utilisant un mélange binaire d'ammoniac-eau pour des températures fixes de la 
source et du puits. Leur méthodologie comprend quatre étapes : l'analyse énergétique et 
exergétique, la thermodynamique aux dimensions finies et le calcul des surfaces d'échange 
des échangeurs thermiques. Leurs résultats montrent l'existence d'une pression d'évaporation 
optimale pour chacune des quatre étapes. Ils indiquent qu'une augmentation de la puissance 
nette diminue le rendement exergétique et augmente la surface des échangeurs thermiques. 
Enfin, [CAYER et al., 2010] ont analysé la performance d'un cycle transcritique au CO2 pour 
des valeurs spécifiées de la température de la source (100 °C), de son débit massique et de la 
température du puits (10 °C). Ils ont utilisés six indicateurs de performance (rendement 
thermique, travail net spécifique, rendement exergétique, conductance thermique et surface 
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d'échange totale ainsi que le coût relatif du système) et trois paramètres indépendants 
(température et pression maximales ainsi que la puissance nette du cycle). Leurs résultats 
montrent qu'il est impossible d'optimiser simultanément les six indicateurs de performance. 
Ils ont enfin optimisé les paramètres du cycle en minimisant le coût d'acquisition des 
principales composantes par unité de production ($/kW). Finalement, ils ont comparé ces 
cycles optimisés pour trois fluides (CO2, éthane et RI 25). 
Dans la présente étude on illustre à l'aide d'une étude de cas les caractéristiques et limitations 
des installations ORC. Pour cela on considère une centrale fonctionnant selon le cycle de 
Rankine avec surchauffe qui est alimentée par une source gazeuse de débit et température 
connus. Le fluide moteur est le RI 34a, choisi pour ses faibles effets nocifs sur 
l'environnement. Le refroidissement au condenseur est assuré par un débit approprié d'eau. La 
température de refroidissement est la moyenne annuelle de la température de l'eau du fleuve 
Saint-Laurent et le pincement dans les échangeurs de chaleur est fixé. Le fonctionnement du 
système est modélisé à l'aide des relations de la thermodynamique classique, de la 
thermodynamique aux dimensions finies et de celles qui s'appliquent aux échangeurs de 
chaleur. La méthodologie comprend l'analyse énergétique, l'analyse exergétique et le calcul 
des conductances thermiques de chacun des échangeurs du système. 
4.2 Modélisation du système 
La figure 4.1 montre le diagramme température-entropie du système utilisé pour récupérer 
l'énergie d'un flux de rejets thermiques à basse température. Le débit massique Ms et la 
température TSjin de cette source de chaleur sont connus. Le cycle de l'étude est identique au 
cycle traditionnel de Rankine. Le fluide de travail est évaporé à une pression relativement 
élevée Pev, se détend dans la turbine et rejette la chaleur à travers le condenseur dans l'eau 
d'un lac ou d'une rivière dont la température TPjin est spécifiée. 
Les équations de base expriment les bilans de masse et d'énergie pour chaque composant du 
cycle. Les hypothèses utilisées pour modéliser le système sont les suivantes : 
• Chaque composant est considéré comme un système ouvert avec écoulement en régime 
permanent. 
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• Les énergies cinétique et potentielle ainsi que les pertes de pression et de chaleur sont 
négligées. 
• À la sortie du condenseur, le fluide moteur est à l'état d'un liquide saturé. 
• La différence de température entre TS;jn et Ti est assumée égale à DT, la même que celle 
entre T4 et TP;jn. Le pincement au niveau du condenseur (Tg - TP;Pr) est censé être égal à 
DT/2 et au niveau de l'évaporateur, la différence de température (TS;Sc - T5*) doit être 
supérieure ou égale à DT/2. 
• Finalement, la teneur en liquide dans la vapeur à la sortie de la turbine doit être inférieure à 
5 % pour éviter la corrosion des aubages de la turbine. La pression d'évaporation doit donc 
être maintenue inférieure à la valeur pour laquelle le titre à la sortie de la turbine est 
supérieur ou égal à 0,95. 
Figure 4.1 Diagramme température-entropie du système 
La performance du système est calculée en fixant les quantités : Ms, TSjin, TP;jn et DT. Pour une 
combinaison donnée de valeurs de ces quatre paramètres, l'état 4 et Ti sont fixes mais la 
pression d'évaporation peut varier. Toutefois, sa valeur est limitée par les restrictions 
imposées sur la qualité à la sortie de la turbine et le pincement au niveau de l'évaporateur. 
Pour toute valeur de cette pression qui satisfait ces deux conditions, l'ensemble du cycle est 
fixé et sa performance peut être calculée selon les équations suivantes : 
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Pour la pompe : 
T, - V 4 - ( P e v - P c ) (4-1) 
( h 5 - h 4 ) 
wp = ( h 5 - h 4 ) (4-2) 
Pour la turbine 
h l - h 2,s 
wT = (h, - h2) (4.4) 
Pour le générateur de vapeur 
q,n = (h,-h5) <4-5) 
Pour le condenseur 
qc = (h2 - h4) (4-6) 
Le bilan d'énergie pour le cycle entier : 
q , n + w p - q c - w T = ° ( 4-7 ) 
La puissance nette spécifique : 
Wnet = W T - W p (4.8) 
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Le rendement thermique du cycle : 
r, - ^ L (4-9> 
Mth — 
Le débit massique du fluide moteur est calculé en fixant la puissance nette du système Wn, ou 
plus précisément, sa valeur adimensionnée (a) obtenue en divisant Wn par la quantité de 
référence suivante : 
Wref = MsCps(TS;In-TP)in)[l-(TP)in,K/TSiinK)] (4.10) 
W (4.H) 
a Wref 
Ainsi, pour une valeur donnée de (a), le débit massique du fluide moteur est calculée selon 
l'équation suivante : 
• aWref (4.12) 
m= — 
w 
" n e t 
Le débit massique de l'eau de refroidissement Mp est obtenu à partir du bilan énergétique pour 
le changement de phase au condenseur. 
Q4g = m(hg - h4) = Mp Cpp(TP)Pr - Tp>in) (4.13) 
La conductance thermique UA4g pour cette partie du condenseur peut être obtenue en utilisant 
la différence de température logarithmique correspondante : 
Q4g = UA4g A T ^ (4.14) 
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Une démarche analogue peut être appliquée à la partie de désurchauffe du condenseur et 
permet la détermination de TPj0ut et UA2g. De même, les trois températures inconnues (Ts,pr, 
Ts>sc> TSj0Ut) et les conductances thermiques correspondantes (UAn*, UAi*5*, UAs*s) peuvent 
être calculées à partir des équations similaires à (4.12) et (4.13) appliquées aux trois parties de 
l'évaporateur. 
L'exergie du fluide moteur et du fluide externe peut être calculée pour chaque état du cycle à 
partir de la relation suivante : 
e = ( h - h 0 ) - T 0 ( s - s D ) (4-15) 
L'état mort, indiqué par l'indice 0, correspondant à un état d'équilibre thermodynamique avec 
le milieu extérieur, est pris à la pression atmosphérique et à la température du liquide de 
refroidissement TP;in. La destruction d'exergie dans chaque composante du système est ensuite 
calculée comme suit : 
É d = I m i n e i n - X m o u t e o u t - W (4.16) 
Tandis que le rendement exergétique est donné par : 
n.=i-[(ZÉdV(HeS;j] (4-17) 
Ce système d'équations algébriques non linéaires a été résolu à l'aide du logiciel EES 
[KLEIN, 2009] qui inclut des propriétés thermodynamiques pour un grand nombre de fluides 
naturels et organiques manufacturés. Le paramètre indépendant est celui de la pression 
d'évaporation Pev (Pev = Pi = Ps)- Le modèle actuel et la procédure de calcul ont été validés en 
comparant leurs résultats avec ceux obtenus par [LIU et al., 2004] et [HETTIARACHCHI et 
al., 2007]. Dans les deux cas, l'accord a été excellent. 
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4.3 Résultats et discussion 
Les résultats présentés ici ont été obtenus pour RI 34a comme fluide de travail avec une 
puissance nette du cycle de Wn = 1000 kW (a = 0,14575), une température de la source de 
Ts>in =100 °C, un débit de Ms = 314,5 kg/s, une température du puits de Tpjn = 10 °C et une 
différence de température de 5 °C entre la source de chaleur et le fluide moteur sortant du 
générateur de vapeur. Le choix du fluide de travail était fondé sur ses caractéristiques 
thermodynamiques et son caractère respectueux de l'environnement indiqués par les valeurs 
faibles de son potentiel de destruction de l'ozone (ODP = 0) et son potentiel de réchauffement 
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Figure 4.2 Effet de la pression d'évaporation sur X2 et DT3 
La figure 4.2 montre l'effet de la pression de l'évaporation Pev sur le titre de la vapeur du 
fluide moteur à la sortie de la turbine (X2) et sur le pincement de température dans 
l'évaporateur (DT3). Lorsque la pression Pev est faible, le fluide de travail à l'état 2 et sous 
forme de vapeur surchauffée. Comme Pev augmente, l'état 2 s'approche de la courbe de 
saturation et éventuellement, le fluide se présente sous forme d'un mélange liquide-vapeur. Il 
en résulte que sa qualité diminue avec l'augmentation de Pev. Pour éviter la corrosion des 
aubages de la turbine, la teneur en liquide dans la vapeur à la sortie de la turbine doit être 
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inférieure à 5 %. Pour cette raison la pression d'évaporation doit être maintenue inférieure à la 
valeur pour laquelle le titre à la sortie de la turbine est supérieur ou égal à 0,95. Il s'ensuit que 
la pression d'évaporation Pev possède une limite supérieure indiquée par Pev,max. En outre, la 
figure 4.2 indique que DT3 diminue quand Pev diminue. Étant donné que la diminution de DT3 
conduit à une diminution de la différence de température logarithmique dans les deux parties 
de l'évaporateur (5 à 5* et 5* à 1*), les conductances thermiques correspondantes augmentent 
quand Pev diminue. Ceci n'est évidemment pas rentable. Par conséquent, la valeur de Pev 
possède aussi une limite inférieure indiquée par Pev,min. Sa valeur est déterminée en exigeant 
que le pincement de température dans l'évaporateur ne doive pas être plus petit que DT/2. 
La plage de valeurs acceptables de la pression d'évaporation dépend seulement de la 
différence de température entre la source de chaleur, le fluide de travail et de la qualité du 
mélange liquide-vapeur à la sortie de la turbine pour une valeur donnée de la puissance nette 
du cycle ou de sa valeur (a) correspondante. Le tableau 4.1 illustre cette plage de valeurs 
acceptables de la pression d'évaporation pour Wn = 1000 kW (a = 0,14575) On remarque que 
la plage permise de Pev diminue quand DT augmente. Pour les conditions spécifiées au début 
de la section 4.3, la plage acceptable de la pression d'évaporation en MPa est : [0,8421-
2,8429]. 
Tableau 4.1 Plage de pression d'évaporation pour 













La figure 4.3 illustre la variation du rendement thermique et exergétique en fonction de la 
pression d'évaporation. Le rendement thermique donné par l'équation (4.9) est indépendant du 
débit du fluide de travail et par suite indépendant de la valeur du paramètre (a). Par contre le 
rendement exergétique illustré par l'équation (4.17) est déterminé en fonction des différents 
débits introduits dans le cycle, il dépend donc étroitement de (a). Le rendement thermique et 
exergétique augmentent avec la pression d'évaporation de façon continue. Pour une source de 
100 °C et dans les conditions auparavant spécifiées, le rendement maximum du cycle est de 
53 
12 % et la puissance nette spécifique maximale est de 27,2 kJ/kg. D'après l'équation (4.8), 
cette puissance nette spécifique est indépendante de la valeur de (a). Il en résulte qu'il existe 
une pression d'évaporation qui maximise le rendement thermique du cycle (2,8428 MPa) et 
une autre qui maximise la puissance nette spécifique (2,7908 MPa). D'autre part le rendement 




„ ni "*'"• 
~
M — l e x 
' * Ith 
R134a,a = 0,14575 (Wn = 1000 kW) DT=5°C 
_i i i i i u 
1.2 2,55 1,65 2,1 
P e v (MPa) 














P e v (MPa) 
10 
2,55 
Figure 4.4 Effet de Pev sur la conductance thermique et travail net spécifique 
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La figure 4.4 montre l'effet de la pression d'évaporation Pev sur la conductance thermique 
totale des deux échangeurs de chaleur intégrés dans le cycle et sur le travail net spécifique. Ce 
dernière augmente de façon monotonique avec là pression d'évaporation tandis que la 
conductance thermique diminue et passe par un minimum. Il est intéressant de noter que pour 
une valeur fixée de a = 0,14575 (Wn = 1000 kW), il existe une valeur optimale de la pression 
d'évaporation Pev (2,314 MPa) qui minimise la conductance totale UAt (2591 kW/K). 
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Figure 4.5 Variation de riifl et M en fonction de la pression d'évaporation 
La figure 4.5 montre les variations du débit du fluide de travail et celui de l'eau de 
refroidissement en fonction de la pression d'évaporation. Les valeurs des débits sont liées et 
déterminées par (a). Dans les conditions spécifiées dans cette analyse, le débit du fluide de 
travail est inversement proportionnel à la puissance nette spécifique wnet. Les deux débits 
diminuent quand la pression d'évaporation augmente et atteignent des valeurs minimales pour 
une pression égale à 2,791 MPa. La valeur minimale du débit du fluide de travail est de 
36,8 kg/s et celle de l'eau de refroidissement est de 657,2 kg/s. 
La figure 4.6 présente les principaux résultats tirés de l'étude des flux : énergétique et 
exergétique obtenus pour une pression optimale de 2,314 MPa qui minimise la conductance 
55 
thermique totale (2591 kW/K) des échangeurs de chaleur du cycle (évaporateur et 
condenseur). Pour ces conditions on obtient un rendement thermique de 11,16 % et un travail 
net spécifique de 26,45 kJ/kg. Le débit du fluide moteur nécessaire à la production de la 
puissance nette du cycle est de 37,8 kg/s. Il en résulte un débit du puits de 675,2 kg/s et une 
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Figure 4.6 Flux énergétique et exergétique d'un cycle de Rankine utilisant R134a comme 
fluide moteur 
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Les résultats de l'étude exergétique montrent qu'il est possible d'atteindre un rendement 
exergétique de 77,0 % associé à une destruction d'exergie totale de 861,3 kW. La répartition 
de cette dernière selon chaque composante est la suivante : 54,3 % dans le générateur de 
vapeur, 28,4 % dans la turbine, 15,8 % dans le condenseur et 1,6 % dans la pompe. Il en 
résulte que les principales irréversibilités du cycle se produisent au générateur de vapeur. 
4.4 Conclusion 
Les performances du cycle de puissance utilisant le RI 34a comme fluide de travail avec une 
source de chaleur à basse température (100 °C) et un débit massique fini (Ms = 314,5 kg/s) ont 
été analysées systématiquement pour une température d'eau de refroidissement fixée. Dans ces 
conditions, la puissance nette spécifique et la conductance thermique totale des échangeurs de 
chaleur sont des fonctions de la pression d'évaporation et de la différence de température au 
niveau de ces échangeurs de chaleur. Il est démontré que la pression d'évaporation possède 
une limite supérieure et inférieure. La plage des valeurs acceptables de cette pression dépend 
seulement de la différence de température entre la source de chaleur et le fluide de travail ainsi 
que de la qualité de la vapeur à la sortie de la turbine. D'autre part, pour chaque valeur fixée 
de (a) selon l'équation (4.11), il existe une valeur minimale de la conductance thermique des 
échangeurs de chaleur. Pour chaque valeur fixée de DT, la puissance nette spécifique du cycle 
passe par un maximum indépendamment de (a). D'autre part, le rendement thermique est 
aussi indépendant de (a) mais le rendement exergétique en dépend étroitement. Cependant il 
existe pour les conditions déjà spécifiées une pression d'évaporation optimale qui maximise 
les deux rendements et une autre valeur qui minimise la conductance globale des échangeurs 
de chaleur. 
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Résumé 
L'analyse d'un cycle de Rankine avec surchauffe, opérant entre une source de chaleur à basse 
température et à débit constant et un puits à température fixe est présentée selon les principes 
aux dimensions finis et de la thermodynamique classique. Les résultats montrent l'existence de 
deux pressions d'évaporation optimales. L'une minimise la conductance thermique totale des 
deux échangeurs de chaleur (l'évaporateur et le condenseur) pendant que l'autre maximise la 
puissance nette du cycle. Une comparaison de tels résultats pour les cinq fluides de travail 
(R134a, R123, R141b, NH3 et H20) permet la sélection du R141b pour un système produisant 
10 % de la puissance produite par une machine de Carnot opérant entre les températures de la 
source et du puits spécifiées. Les résultats pour ce système particulier montrent que la valeur 
minimale de la conductance thermique totale des deux échangeurs thermiques est 1581 kW/K; 
le rendements thermique et exergétique correspondants sont respectivement 12,6 % et 86,2 % 
avec légèrement plus de 50 % de la destruction d'exergie se produisant dans le générateur de 
vapeur. 
Mots clés : chaleur perdue, analyse énergétique, analyse exergétique, surface des échangeurs 
de chaleur, paramètre de taille de la turbine, cycle de Rankine. 
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Abstract 
The analysis of a Rankine cycle with superheating, operating between a constant flow rate 
low-temperature heat source and a fixed température sink, according to the principles of 
classical and finite size thermodynamics is presented. The results show the existence of two 
optimum evaporation pressures: one minimizes the total thermal conductance of the two heat 
exchangers while the other maximizes the net power output. A comparison of such results for 
five working fluids leads to the sélection of R141b for a System generating 10 % of the power 
produced by a Carnot engine operating between the specified source and sink températures. 
The results for this particular system shows that the minimum total thermal conductance of the 
two heat exchangers is 1581 kW/K; the corresponding thermal and exergetic efficiencies are 
12.6 % and 86.2 % respectively with slightly more than 50 % of the exergy destruction 
occurring in the vapour generator. 
Keywords: waste heat, energy analysis, exergy analysis, heat exchanger surface, turbine size 
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The availability of abundant quantifies of energy is an essential condition for the well-being 
and development of our modem industrial societies. As the population and économie activity 
increase, the global consumption of energy rises continuously. The principal primary energy 
sources which are used to satisfy this ever-increasing demand in ail the économie sectors are 
fossil fuels. Although available in large quantifies, they are neither infinité nor renewable. 
Furthermore, the conversion of their chemical energy into useful work by combustion and 
thermal engines, which is almost the only method used for their exploitation, is subject to the 
fundamental laws of thermodynamics which severely limit the efficiency of such Systems and 
results in undesirable sidé effects like greenhouse gases, urban smog, thermal pollution and 
acidification of lakes and rivers. It is therefore imperative to seek and adopt alternate 
renewable energy sources as well as methods which improve the conversion efficiency and 
diminish the négative impacts of fossil-fuelled engines. One way of increasing the 
performance and decreasing the environmental impact of stationary thermal engines is by 
recuperating and utilizing low grade thermal energy in combustion gases. Traditional 
examples of such applications are the heating of the combustion air supplied to the boilers of 
steam plants by the flue gases and the cogeneration installations using the exhaust gases of a 
gas turbine plant to produce steam for industrial processes or for electricity génération. 
The energy of exhaust gases is not the only source of low (80 to 150 °C) or intermediate (up to 
350 °C) température heat. Such thermal energy abounds in nature (geothermal and solar 
energy) and is also available as waste heat from industry (pulp and paper, aluminum 
production, etc.). The potential contribution of thèse sources to our energy needs is important. 
Thus, an [MIT-LED INTERDISCIPLINARY PANEL, 2006] report estimated that it would be 
possible to develop 100 GW of generating capacity from geothermal sources in the United 
States by investing 1 billion dollars over a period of 15 years. Another study [STRICKER 
ASSOCIATES INC., 2006], which analysed manufacturing processes within the eight largest 
Canadian manufacturing sectors accounting for approximately 2/3 of the total energy used by 
Canadian industries, indicates that approximately 70 % of the input energy is released to the 
environment. The use of thèse energy sources reduces the dependence on imported ones and 
can hâve a bénéficiai environmental effect. Thus, the theoretical greenhouse gas (GHG) 
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réduction that can be achieved by recovering the above mentioned waste heat from the eight 
largest Canadian manufacturing sectors is 2.5 times the target of 45 Mt of GHG suggested by 
the Kyoto protocols. 
The methods which can be used to converti this thermal energy into mechanical energy and 
electricity include thermodynamic cycles using organic fluids (ORC), mixtures of pure fluids 
(NH3/H2O) or fluids with very low critical températures (CO2). Some generating plants using 
such fluids hâve been built [DIPIPPO, 2004] but in most cases the published literature consists 
of semi-analytical or numerical studies. Thus, [LIU et al., 2004] analysed the effect of working 
fluids (wet: water, ethanol; dry: HFE7100, n-pentane, iso-pentane and isentropic: R l l , R123, 
benzène) on the performance of ORCs and reported that the thermal efficiency of such cycles 
is a weak function of the critical température. They also indicated that using a constant heat 
source température can resuit in considérable design différences with respect to the actual 
variable température of finite heat sources such as geothermal or waste streams. 
[HETTIARACHCHI et al., 2007] used the ratio of the total heat exchanger area to the net 
power output as the criterion for ORC design and evaluated the optimum cycle by varying the 
evaporation and condensation températures as well as the velocities of the geothermal source 
and the cooling water. They compared the optimum cycle performances for four working 
fluids by fixing the gross power output of the cycle and found that ammonia minimises the 
chosen design criterion but its corresponding first and second law efficiencies are lower than 
those obtained with HCFC 123 and n-pentane. Thèse two studies do not consider superheating 
of the working fluid. On the other hand, [SALEH et al., 2007] performed a thermodynamic 
analysis of 31 pure working fluids for ORCs with and without superheating operating between 
100 and 30 °C. They found that the highest thermal efficiencies are obtained with dry fluids in 
subcritical cycles with regenerator. They also performed a pinch analysis for the heat transfer 
between the source and the working fluid and reported that the largest amount of heat can be 
transferred to a super-critical fluid and the least to a high-boiling subcritical fluid. 
Similarly, [ROY et al., 2010] analysed the performance of a Rankine cycle with superheating 
using a mixture of ammonia and water for fixed source and sink températures. Their 
methodology includes four steps: energy and exergy analyses, finite size thermodynamics and 
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calculation of the heat exchangers' surfaces. Their results show the existence of an optimum 
evaporation pressure for each of the four steps. They also indicate that an increase of the net 
power output decreases the exergetic efficiency and increases the heat exchangers' surface. On 
the other hand, [CAYER et al., 2010] analysed the performance of a transcritical CO2 cycle 
with specified heat source température (100 °C) and mass flow rate as well as heat sink 
température (10 °C). They used six performance indicators (thermal efficiency, spécifie net 
output, exergetic efficiency, total UA and surface of the heat exchangers as well as the relative 
cost of the system) and three independent parameters (maximum température and pressure of 
the cycle as well as the net power output). Their results show that it is impossible to 
simultaneously optimise ail six performance indicators. They finally optimised the cycle 
parameters by minimising the acquisition cost of major components per unit output ($ per kW) 
and compared such optimum cycles for three working fluids (CO2, ethane, RI 25). 
Recently, [LAKEW et BOLLAND, 2010] analyzed the performance of the following working 
fluids: R134a, R123, R227ea, R245fa, R290 and n-pentane. Their évaluation is based on 
power production capability and equipment size requirements. They used a subcritical 
Rankine cycle without superheating, specified the heat source température in the range of 80 -
200 °C and used the evaporator pressure as independent parameter. The performance 
parameters examined are power output, exergetic efficiency, turbine size factor and heat 
exchanger area. The results of this study show that the sélection of working fluids dépends on 
the type of heat source, the température level and the design objective. The latter can be either 
the maximum power output or the smallest component size (heat exchanger or turbine). It was 
shown that maximum power is obtained for an optimal evaporator pressure. Furthermore, a 
working fluid can hâve the smallest turbine size factor but need a large heat exchanger area. 
The authors concluded that an économie study is necessary to détermine which working fluid 
is the most appropriate. 
Despite thèse and other analogous studies, the thermodynamic analysis of power cycles using 
low température heat sources with a specified mass flow rate (such as industrial waste heat) 
and a heat sink of fixed inlet température is not complète. In the présent paper we illustrate 
certain properties of such cycles with both saturated and superheated conditions at the turbine 
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inlet through a case study using five working fluids (R134a, R123, R141b, NH3 and H2O). 
Their potential for power production in a spécifie range of evaporation pressure is carried out. 
Specifically, we show that for thèse conditions the acceptable range of evaporation pressures 
has upper and lower bounds which approach each other as the net power output of the cycle 
increases. As a resuit, the net power output of the cycle cannot exceed an upper limit Wn>max. It 
is also shown that for each possible value of the net power output there exists an optimum 
value of the evaporation pressure which minimizes the total thermal conductance of the two 
heat exchangers. Furthermore, the turbine size factor and the effect of evaporator pinch DT on 
the volume flow ratio at the turbine inlet and outlet are determined for the conditions 
minimizing the thermal conductance UAt. Finally, an exergy analysis of the optimum cycle 
identifies the major irreversibility sources. 
5.2 System description and modeling 
Figure 5.1 illustrâtes the schematic diagram of a basic system (ORC, trans-critical cycle or 
System using a mixture of fluids) used to recover energy from a low température gas stream. It 
is similar to the superheated Rankine cycle. The heat source is an industrial waste gas 
idealised as air at a température of Tsjn = 100 °C with a mass flow rate of Ms = 314.5 kg/s. 
The cooling fluid in the condenser is water at TP;jn = 10 °C (the annual average température of 
the water of the St-Lawrence river). The working fluid receives heat at a relatively high 
pressure in the evaporator, expands in a turbine, thereby producing useful work, and rejects 
heat at a low pressure in the condenser. It is then pumped to the evaporator. Turbine and pump 
efficiency is 0.80 which is assumed to be the same for ail considered working fluids. The 
pinch DT is the same at the evaporator and the condenser. The evaporation and condensation 
températures are varied by changing the value of DT. The temperature-entropy diagram of the 
System used to recover energy from the low-temperature gas stream is shown in figure 5.2. 
The basic équations used to model the cycle express mass and energy balances for each 
component. The assumptions are the following: 
• Each component is considered as an open system in steady-state opération 
• The kinetic and potential énergies as well as the friction and heat losses are neglected 
• At the exit from the condenser the working fluid is saturated liquid 
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The température différence between TSjin and Ti is assumed to be DT, the same as that 
between T4 and TPjin while the pinch for the condenser (Tg - TP;Pr) is set equal to DT/2 and 
that for the evaporator (TS;SC- T5*) is required to be greater than, or equal to, DT/2 
Finally, the liquid content in the steam at the exit of the turbine is required to be less than 




Figure 5.2 Temperature-entropy diagram 
Figure 5.1 Schematic diagram of system under considération 
The system's performance is calculated by fixing the quantities M s , TSjin, TPJ ,n and DT. For any 
such combination state 4 and Ti are fixed but the evaporation pressure can vary. However its 
value is constrained by the imposed restrictions on the quality at the exit from the turbine and 
the evaporator pinch. For any value of this pressure which satisfies thèse two requirements the 
entire cycle is fixed and its performance can be calculated using the following équations 
taking into considération the assumptions already presented. 
For the pump: 
v 4 ' (P. Pc) 
( h 5 - h 4 ) 




For the turbine: 
= ( h , - h 2 ) (5.3) 
(h:-h2 , l s) 
wT = ( h , - h 2 ) (5-4) 
For the evaporator: 
q,„ Kh, -^) (5.5) 
For the condenser 
qc = (h2 - h4) (5-6) 
The energy équation for the entire cycle is: 
q,n + w p - q c - w T = ° ( 5 J ) 
The spécifie net power output is: 
Wnet = W T - W p (5.8) 
The thermal efficiency of the cycle is: 
n -?D« (5'9) 
Mth ~~ 
q,n 
For the exergy analysis of the system, the mass flow rate of the working fluid in the cycle is 
required. The latter is calculated by fixing the net power output Wn of the system or, more 
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specifically, its non-dimensional value (a) which is obtained by dividing Wn by the following 
référence quantity: 
Wref = Ms Cps (Tsin - Tpin)[l-(Tpin K /TsinK)] (5.10) 
The quantity Wref is evaluated by considering a Carnot process operating between the inlet 
températures of the heat source and sink. With the limited heat source under considération, the 
value of this référence quantity is 6861 kW. From the previous energy analysis which 
détermines the spécifie net power output, the mass flow rate of the working fluid is calculated 
for a given value of (a): 
mfl = (aWref)/wnet (5.11) 
The mass flow rate of the cooling water is obtained from the energy balance for the phase 
change in the condenser: 
Q4g= m f l (h g -h 4 ) = MpCp p(Tp p r-Tp i n) (5.12) 
The thermal conductance UA4g for this part of the condenser can next be obtained using the 
corresponding logarithmic différence: 
Q4g = UA4g AT1Mg (5.13) 
An analogous approach is applied to the desuperheating part of the condenser and results in 
the détermination of TP;0Ut and UA2g. Similarly the three unknown températures (TS!pr, Ts>Sc, 
TSj0ut) and the corresponding thermal conductances for the three parts of the vapour generator 
(UAn*, UAi*5*, UA5*5) can be determined from équations similar to équation (5.12) and 
(5.13). 
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Since the potential and kinetic énergies hâve been neglected the exergy of the working and 
external fluids at any state can be calculated from: 
e = ( h - h 0 ) - T 0 ( s - s 0 ) (5.14) 
Where the dead state, indicated by the subscript 0, is at atmospheric pressure and the fixed 
température TP;in = 10 °C of the water entering the condenser. 
The exergy destruction rate in any of the system's components is then calculated from the 
following exergy balance équation: 
Éd = X ( m « em) - X (m°«t eou.) - w (5.15) 
in out 
The total exergy destruction Èd total, i.e. the summation of the exergy destruction by ail its 
components, is used to calculate the 2n law, or exergetic efficiency of the system from the 
following équation: 
î1ex=l-[(Éd, to ta l)/(Mse5,m)] (5.16) 
The preliminary design of the turbine can be obtained following a study by [MACCHI et 
PERDICHIZZI, 1981] by calculating the turbine size parameter SP, which represents 
géométrie similarity, and the turbine isentropic volume flow ratio VRT,IS, which accounts for 
similar compressibility effects through the expansion : 
SP = (VT2ls)05/(DH ls)025 (5.17) 
VRT,1S= VT2ls/VTm (5.18) 
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The study by [MACCHI et PERDICHIZZI, 1981] states that the results obtained by 
optimizing a particular turbine can be used for other turbines with the same spécifie speed, 
provided they hâve the same SP and VRT,JS parameters. 
The system of thèse non-linear algebraic équations was solved using the EES [KLEIN, 2009] 
code which includes thermodynamic properties for a large number of natural and 
manufactured fluids. The présent model and calculation procédure were validated by 
comparing their results with those published by [LIU at al., 2004] and by [HETTIARACHCHI 
et al., 2007]. In both cases the agreement was excellent. The code of this model is integrated 
into two EES-files (code I and code II). 
5.3 Working fluids 
The choice of the working fluids was based on their thermodynamic characteristics and their 
environmentally benign nature. Working fluids for Systems with low or intermediate 
température sources must satisfy several safety, environmental, performance and économie 
criteria. Among the safety aspects, flammability and auto ignition are particularly important. 
The latter is a problem for longer alkanes at températures exceeding 200 °C. Environmental 
criteria include the ozone depletion potential (ODP) and the global warming potential (GWP). 
Based on thèse considérations, the following working fluids RI 34a, R123, R141b, ammonia 
and water are used in the présent study. Their thermophysical, safety and environmental 
properties are compared and presented in table 5.1. From a safety point of view water and 
RI 34a are the best while ammonia is the worst. From an environmental point of view 
ammonia and water are the best. 




































































5.4 Results and discussion 
The results presented hère hâve been calculated for the five previously mentioned working 
fluids with TS;in = 100 °C, Ms = 314.5 kg/s, Tp,in = 10 °C. The range of values for the pinch DT 
is 5-15 °C. The efficiency of the turbine and pump is fixed at 0.80. 
5.4.1 Effect of the evaporation pressure and pinch 
Figure 5.3 shows the effect of the evaporator pressure on the quality (X2) of the working fluid 
RI34a at the exit from the turbine and on the température pinch in the evaporator DT3 for 
a = 0.05 (or equivalently Wn = 343.1 kW) and DT = 5 °C. When Pev is low the working fluid 
at state 2 is superheated vapour. As Pev increases state 2 approaches the saturation curve and 
eventually the fluid at 2 becomes a mixture of vapour and liquid; its quality decreases as Pev 
increases further. Since we require that the working fluid must not contain more than 5 % 
liquid at state 2 it follows that Pev has an upper limit which is indicated as Pev,sup. Figure 5.3 
also indicates that DT3 decreases when Pev decreases. Since the decrease of DT3 leads to a 
decrease of the logarithmic température différence in the first two parts of the evaporator (5 to 
5* and 5* to 1*) the corresponding thermal conductances increase when Pev decreases. This is 
obviously uneconomical. Hence, the value of Pev has also a lower limit which is indicated as 
Pev,inf- Its value is determined by requiring that the température pinch in the evaporator must 
not be smaller than DT/2. 
For a given net power of the cycle (or the corresponding value of a) the range of acceptable 
values of the evaporation pressure Pev dépends on the température différence between the heat 
source and the working fluid and on the quality X2 of the working fluid at the exit of the 
turbine. It has been shown by [KHENNICH et GALANIS, 2010a] [KHENNICH et 
GALANIS, 2010b] that, for a given value of (a), the range of acceptable values of this 
pressure decreases as DT increases. 
Figure 5.4 illustrâtes the variation of the thermal efficiency for the five fluids under 
considération and the corresponding range of acceptable evaporation pressure for DT = 5 °C 
and a = 0.05. We note that this range is very large for NH3 and RI 34a, extremely small for 
H2O and intermediate for R123 and R141b. Furthermore, the evaporation pressures are quite 
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high for NH3 and RI 34a, very low for H2O (always below atmospheric) and intermediate for 
R123andR141b. 
R134a, DT = 5 °C, a » 0 05, T i m = 100 °C, T p m = 10 "C 
0,1 ^ ' ' ' ' ' ' ' '—• ' ' J ' 
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 
Pev (kPa) 
Figure 5.3 Effect of Pev on X2 and DT3 
It should also be noted that the thermal efficiency is independent of the mass flow rate of the 
working fluid and, as a conséquence, does not dépend on the value of the parameter (a). The 
thermal efficiencies for H2O, RI 41b, RI 23 and NH3 increase monotonically with the 
evaporation pressure. Therefore, for thèse four working fluids, the maximum value of the 
thermal efficiency (10.4 % for H20, 11.9 % for NH3, 14.1 % for RI 23 and 14.4 % for RI41b) 
is obtained when the evaporation pressure assumes its highest acceptable value (19.3 kPa for 
H20, 570.2 kPa for R141b, 665.6 kPa for R123 and 3464.0 kPa for NH3). High pressure 
involves high costs, because new materials are required. On the other hand, the thermal 
efficiency for RI 34a has a maximum value equal to 12.3 % for an evaporation pressure equal 
to 3375.7 kPa. The spécifie net power output for the evaporation pressure which maximises 
the thermal efficiency is 271.6 kJ/kg for H20, 40.9 kJ/kg for R141b, 31.5 kJ/kg for R123, 155 
kJ/kg for NH3 and 27.2 kJ/kg for RI34a. For the first four of thèse fluids thèse values of the 
spécifie net power output are the highest possible for the conditions under considération, i.e. 
the same evaporation pressure maximises both the thermal efficiency and the spécifie net 
power output. This is not the case for RI 34a since the maximum spécifie net power output 
73 
27.2 kJ/kg is obtained for an evaporation pressure equal to 2790.8 kPa for which the thermal 
efficiency is 12.0 %. 
0,16 
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Figure 5.4 Effect of Pev on thermal efficiency for DT = 5 °C 
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Figure 5.5 Effect of Pev on exergetic efficiency for DT = 5 °C 
Figure 5.5 shows corresponding results for the exergetic efficiency which dépends on the mass 
flow rates of the three fluids (heat source, working fluid, heat sink). It therefore varies with the 
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net power output, or equivalently, with (a). We note that, for a = 0.05, this efficiency 
increases monotonically with the evaporation pressure for each one of the five working fluids. 
Thus for RI23, RI 41b, NH3 and H2O the thermal efficiency, the exergetic efficiency and the 
spécifie net power output are maximized for the same evaporation pressure. The maximum 
values of this performance parameter vary between a maximum of 94.4 % for R141b and a 
minimum of 89.1 % for H2O. 
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Figure 5.6 Effect of Pev on SP for DT = 5 °C and a = 0.10 (W„ = 686.1 kW) 
Figure 5.6 illustrâtes the effect of the evaporation pressure on the turbine size parameter for 
DT = 5 °C, a = 0.10. As the figure shows, the turbine size decreases with increasing 
evaporation pressure. For the conditions under considération, small size parameters are 
obtained for ammonia (0.040 m) and RI 34a (0.078 m) at high evaporation pressures. Water 
requires the largest size parameter (0.559 m) due to the very low evaporation pressure (0.0193 
MPa) while RI 23 and R141b hâve the same size parameter (0.186 m) at roughly the same 
evaporation pressure. 
Thèse results of a classical thermodynamics analysis illustrate the reasons why water is not a 
good working fluid for low température heat sources: compared to the other fluids under 
considération, it has the lowest thermal and exergetic efficiency and it requires the biggest 
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considération the entire cycle opérâtes under vacuum is likely to create technical problems due 
to infiltration of air from the surroundings. 
5.4.2 Optimization 
In the following subsections it is shown that it is possible to minimize the total thermal 
conductance or to -maximize the net power output of the system by choosing appropriate 
values of the evaporation pressure. 
5.4.2.1 Minimization of the total thermal conductance 
Figure 5.7 shows the effect of (a), or equivalently Wn, on the total thermal conductance UAt 
of the two heat exchangers (evaporator and condenser) for the case of RI 34a with DT = 5 °C. 
It clearly establishes the price of increasing the net power output. Indeed when (a), or 
equivalently Wn, increases the necessary total thermal conductance of the two heat exchangers 
increases and so does the initial cost of the System. It is interesting to note in Figure 7 that for 
any fixed value of (a) there exists an optimal value of Pev which minimises UAt. This is 
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Figure 5.7 Effect of Pev and a on UAt for DT = 5 °C 
Figure 5.8 shows analogous results for the five working fluids under considération and 
DT = 5 °C, a = 0.10 (Wn = 686.1 kW). The existence of an optimal evaporation pressure 
which minimises UAt is confirmed. The table included in figure 5.8 spécifies the minimum 
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value of UAt and the corresponding optimum evaporation pressure for the conditions under 
considération. The smallest values of UAt are obtained for RI 23 (1577 kW/K at 468 kPa) and 
RMlb (1581 kW/K at 399.2 kPa). 
T ' 1 ! 1 ' 1 ' 1 ' 1 ' 1 ' r 
DT = 5 °C, a = 0 10, Ts ln = 100 °C, T m =10 °C 
_| 1 i I i 1 i _ I 1 I i 1 1 I 1 L 
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Pev (kPa) 
Figure 5.8 Effect of Pev on UAt for DT = 5 °C and a = 0.10 (Wn = 686.1 kW) 
Since thèse two fluids also hâve the same turbine size parameter (0.186 m) an économie 
analysis is necessary to choose between them. The largest value of UAt is obtained for water 
(1865 kW/Kat 19.3 kPa). 
Table 5.2 présents the minimum values of UAt as well as the corresponding optimum pressure 
and other operating characteristics of the system for each working fluid and différent values of 
DT. For ail fluids, the minimum value of UAt as well as the two efficiencies and the 
volumetric flow rate at the turbine inlet decrease when the pinch DT increases. The lowest 
values of UAt and highest efficiencies are obtained with R123 and R141b while the lowest 
volumetric flow rate is obtained with NH3. On the other hand, the working fluid mass flow 
rate increases with DT for each of thèse working fluids. The lowest mass flow rate is obtained 
with H2O and the highest with RI 34a. The effect of DT on the turbine size parameter SP is 
différent for water and the four other fluids: in the case of water SP decreases when DT 









smallest of the H20 turbines (SP = 0,471 m for DT = 15 °C) is bigger than ail those of the four 
other fluids. The smallest turbines are for NH3. 
Table 5.2 Minimum values of UAt and corresponding variables for 





































































































































































































Figure 5.9 compares the volumetric flow rates at the inlet and outlet of the turbine for water 
and R141b for the evaporation pressure which minimizes UAt and a = 0.10 (Wn = 686.1 kW). 
It shows that both thèse volumetric flow rates for water are an order of magnitude bigger than 
the corresponding values for R141b and explains why the H2O turbines are considerably larger 
than those for the other working fluids. According to [ROGERS et MAYHEW, 1996] this 
situation allows the use of simpler and cheaper turbines in the case of organic fluids. The 
expérimental and numerical study by [YAMAMOTO et al., 2001] discusses the advantages of 
organic fluids over water for Systems using low température heat sources. 
5.4.2.2 Maximization of the net power output 
Figure 5.7 shows that when the value of a (or Wn) increases the acceptable range of 
evaporation pressures (i.e. the values of Pev which satisfy X2 > 0.95 and DT3 > DT/2) decreases 
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and tends towards a single value which corresponds to the maximum value of a, noted an 
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Figure 5.9 Effect of DT on volume flow rate at the turbine inlet and outlet for 
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Figure 5.10 Range of Pev and détermination of amax for DT = 5 °C 
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Figure 5.10 illustrâtes the effect of a on the acceptable range of evaporation pressures for each 
of the five working fluids under considération and indicates the corresponding values of amax 
and W n m a x . It is noted that thèse maximum values for R123 and R141b are almost the same; 
they are slightly lower than the ones for NH3 and RI 34a and higher than the ones for H2O. 
The exact values of amax and Wn m a x as well as the corresponding values of other relevant 
variables, for ail the working fluids under considération and différent values of DT are given 
in table 5.3. For thèse conditions the two efficiencies are essentially independent of the 
working fluid. The exergetic efficiency is also essentially independent of DT while the thermal 
efficiency decreases as DT increases. The maximum net power output decreases when DT 
increases and is highest for RI34a, followed by NH3. For any given DT water produces the 
smallest net power output. The evaporation pressure, corresponding to the maximum value of 
a, increases slightly when DT increases. It is highest for NH3, followed by RI 34a and lowest 
for H20. 
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5.4.3 Energy and exergy flows 
Based on the previously presented results the choice of R141b as the working fluid for a 
power system operating with Ts,in = 100 °C, Ms = 314.5 kg/s, Tp,in = 10 °C, DT = 5 °C and 
a = 0.10 (Wn = 686.1 kW) appears reasonable. Indeed this fluid is environmentally benign, 
safer than NH3 and RI23 as well as being isentropic (no danger of liquid droplets in the 
turbine). At the conditions which minimise the total thermal conductance UAt this working 
fluid offers the following advantages over the other four considered in the présent study: 
• It requires less thermal conductance than RI 34a, NH3 and H2O and essentially the same as 
R123. 
• It requires a smaller turbine than H2O and essentially the same as RI 23. 
• It has a lower evaporation pressure than RI23, RI 34a and NH3 but does not operate under 
vacuum as is the case for H2O. 
• It produces a net power output closer to the corresponding maximum (see Table 5.3) than 
R134a and NH3 and essentially the same as R123. 
Figure 5.11 présents the operating conditions as well as the energy and exergy flows for this 
system at the optimal evaporating pressure (399.2 kPa) which minimizes the total thermal 
conductance (1581 kW/K) of the two heat exchangers. For thèse conditions we obtain a 
spécifie net power of (36.3 kJ/kg) and a thermal efficiency of 12.6 % (the Carnot efficiency 
for the considered source and sink températures is 24.1 %. The mass flow rate of the working 
fluid is 18.91 kg/s while that of the cooling water is 418.48 kg/s and its exit température is 
82.7 °C. The results also show that the exergetic efficiency is 86.2 % associated with a total 
exergy destruction of 518.7 kW. The distribution of this last parameter among the components 
of the system shows that around 53 % of the exergy destruction takes place in the vapour 
generator, 30.5 % in the turbine, 15.1 % in the condenser and 1.4 % in the pump. Therefore, 
the R&D efforts should principally be devoted to the réduction of the température différence 
between the working fluid and the heat source. 
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Turbine and Pump efficiency : ilT = tiP = 0.80 
Source Outlet 
ls.out = 
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Figure 5.11 Energy and exergy flows of a cycle using R141b for the conditions 
minimizing the total thermal conductance UAt 
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5.5 Conclusion 
The systematic analysis of a superheated Rankine cycle using a stream of air (with fixed mass 
flow rate and low température, respectively equal to 314.5 kg/s and 100 °C in the présent 
study) as the heat source and water (at a fixed température, equal to 10 °C in the présent study) 
as the heat sink has shown that the range of acceptable evaporation pressures satisfying two 
design constraints (pinch in the vapour generator and quality of the vapour at the turbine exit 
greater than corresponding specified values) decreases as the desired net power output 
increases. As a resuit the value of the net power output operating under thèse conditions has a 
maximum value which dépends on the nature of the working fluid and the pinch in the heat 
exchangers. This value has been determined for five working fluids. For a pinch of 5 °C it 
varies from 1375 kW for H2O to 1510 kW for RI 34a. The corresponding evaporation pressure 
is 14.8 kPa and 1639 kPa respectively. Furthermore, for each value of the net power output the 
existence of an optimum evaporation pressure which minimizes the total thermal conductance 
of the two heat exchangers has been established. For a net power output of 686 kW and a 
pinch of 5 °C the values of this minimum total thermal conductance varies from 1577 kW/K 
for RI23 to 1863 kW/K for H2O. The corresponding optimum evaporation pressure is 468 kPa 
and 19.3 kPa respectively. The best working fluid for the génération of this net power output 
under the specified conditions is RI41b; for this fluid the minimum thermal conductance is 
1581 kW/K while the corresponding evaporation pressure, thermal and exergetic efficiencies 
are 399 kPa, 12.6 % and 86.2 % respectively. 
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CHAPITRE 6 
COMPARAISON CRITIQUE AVEC D'AUTRES 
RÉSULTATS DE LA LITTÉRATURE 
6.1 Validation du modèle numérique du présent projet 
La solution numérique du présent projet de recherche est validée avec les résultats de 
[HETTIARACHCHI et al., 2007] et ceux de [LIU et al., 2004] pour un cycle de Rankine idéal 
utilisant HCFC 123 comme fluide moteur dans les mêmes conditions de fonctionnement. La 
comparaison montre un très bon accord entre la présente simulation et les résultats de 
Hettiarachchi comme indiqué dans la figure 6.1. Par ailleurs, la figure 6.2 illustre la 
comparaison des simulations présentées par Liu et Hettiarachchi pour les mêmes conditions 
opératoires. 
T • 1 • 1 r^ 1 1 1 • 1 1 1 r 
J i ' 1 i I i I I I I 1 b 
' 300 320 340 360 3S» 400 43) 440 460 
Turbine Met température [K] 
Figure 6.1 Validation du modèle numérique présent avec [HETTIARACHCHI et al., 
2007] pour un cycle de Rankine idéal fonctionnant avec HCFC 123 et T3 = 303 K 
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• O • • Liu at al. [2] Simulation 
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Figure 6.2 Validation du modèle numérique de Hettiarachchi avec celui de Liu pour les 
mêmes conditions de fonctionnement, [HETTIARACHCHI et al., 2007] 
La représentation du cycle de Rankine organique fonctionnant avec le HCFC 123 comme 
fluide moteur et le diagramme T-s correspondant sont présentés aux figures 6.3 et 6.4 
respectivement. 





Figure 6.3 Cycle de Rankine avec une source de chaleur géothermale 
(Source : [HETTIARACHCHI et al., 2007]) 
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Source : eau g6ot»icn«ialc 
FsUmpse 
Figure 6.4 Diagramme T-s pour le fluide de travail HCFC 123 
Les résultats de la simulation ont été basés sur la puissance électrique produite par le 
générateur. La valeur de cette puissance a été imposée par Hettiarachchi dans l'étude du cycle. 
Elle vaut Woross = 10 MWe. La puissance de la turbine WT est liée à celle du générateur Wor0ss 
par la relation suivante : 
W, Gross W T = - » = m W F (h 1 -h 2 ) (6.1) 
Or le rendement isentropique de la turbine est défini comme suit : 
n 
" l - h 2 
T
 U 1~ 
h i - h2ls 
(6.2) 
Et par suite l'expression de la puissance du générateur est donnée par 
WGKKS = rïW (h, - h2)riG = rh^f l i , - h2ls)îiTr|G (6.3) 
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Le débit du fluide moteur est alors déterminé à partir de l'équation (6.3). Celui ci dépend de la 
différence d'enthalpie isentropique, du rendement de la turbine et celui du générateur. 
W 
-v, _ Gross , , . N 
mwF ~ 77 ,, x (6.4) ( h i - ^ s K n 
L'état (2is) correspond à l'état du fluide moteur à la sortie de la turbine isentropique. L'état (2) 
représente par ailleurs l'état réel du caloporteur à la sortie de cette turbine. 
Par simple comparaison de la Fig. 2 de [HETTIARACHCHI et al., 2007] avec la figure 6.4 de 
la présente étude, on remarque, que l'état (2) de [HETTIARACHCHI et al., 2007] est 
identique à l'état (2is) de la figure 6.4 dans la présente étude et par suite l'équation (2) de 
[HETTIARACHCHI et al., 2007] est identique à la présente équation (6.4). Effectivement les 
valeurs des débits pour les fluides HCFC 123 et le n-Pentane sont essentiellement identiques 
(voir tableau 6.2). Cependant la valeur du débit du NH3 donnée par [HETTIARACHCHI et al., 
2007] est en erreur. Elle peut être due à une erreur de frappe. 
Par contre le calcul du rendement thermique du cycle selon [HETTIARACHCHI et al., 2007] 
est faux car la chaleur rejetée au niveau du condenseur Qc ne doit pas être calculée avec (Ii2is) 
mais avec (I12 : enthalpie correspondante à l'état réel). Ceci est confirmé par les présents 
calculs car si on pose X\T = 1 c'est-à-dire h2iS = h2 on obtient avec la présente méthode les 
mêmes rendements que ceux de [HETTIARACHCHI et al., 2007] pour chacun des trois 
fluides présentés dans le tableau 6.1. 
6.2 Simulation des autres fluides utilisés par Hettiarachchi 
Les spécifications et les résultats du cycle de Rankine organique sont illustrés dans les 
tableaux 6.1 et 6.2 pour les trois fluides de travail suivants : HCFC 123, NH3 et le n-Pentane. 
L'introduction des rendements au niveau du générateur, de la pompe du fluide moteur et de la 
turbine influence considérablement les valeurs obtenues du rendement thermique du cycle. 
Pour illustrer la différence du calcul des rendements par les deux méthodes, on considère 
l'exemple de HCFC 123. On obtiendra les mêmes résultats que ceux de [HETTIARACHCHI 
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et al., 2007] pour un cycle non idéal, si on prend un rendement de la turbine égal àr\i= \ Dans 
ces conditions le rendement thermique de la centrale obtenu par le présent modèle est T|R = 9,7 
%. La valeur du rendement thermique trouvée par [HETTIARACHCHI et al., 2007] est 
TJR = 9,8 %. Les deux valeurs sont quasiment identiques. La différence est probablement due à 
la façon de calculer les enthalpies. Or dans les conditions opératoires du cycle de Rankine 
organique non idéal, le rendement de la turbine possède une valeur différente de 1 et égale à 
T|T = 0,85. On doit obtenir dans ces conditions un rendement thermique ne dépendant pas du 
débit de fluide moteur et ayant une valeur de nR = 8,2 %. À la sortie de la turbine le fluide de 
travail se trouve d'ailleurs sous forme de vapeur surchauffée suite aux conditions opératoires 
qui régnent dans le cycle. 
Tableau 6.1 Données pour le calcul de la performance du cycle utilisé par Hettiarachchi 
Fluide moteur 
Puissance électrique du générateur 
Température de la source géothermale 
Rendement isentropique de la pompe du 
fluide moteur 
Rendement isentropique de la turbine 
Rendement du générateur 
Température d'évaporation 
Pression d'évaporation 
Température de condensation 
Pression de condensation 
HCFC123 
W g ^ ^ l O M w e 
THWI = 9 0 ° C 
T I W F P = 0 , 7 5 
TlT = 0,85 
île = 0,96 
T W = 7 9 , 9 ° C 
Pév3p = 0,49 MPa 
Tcon<s = 41 :6°C 
P ^ ^ 0,16 MPa 
NH3 
Wg r o s s=10Mwe 
THWI = 9 0 ° C 
TftVTP=0,75 
t i T = 0,85 
Î1G = 0 , 9 6 
Tév2p = ?6,9=C 
PêVip = 3,83 MPa 
Tcond = 43,0°C 
Pœo<s= 1,70 MPa 
n-Pentane 
W s ros ,= 10Mwe 
THWI = 9 0 ° C 
THVFP = Q=75 
r |T = 0,85 
rie = 0,96 
T é v i p =S0,2°C 
Pév*p = 0,37 MPa 
Teood = 40.7eC 
Pcond = 0,12 MPa 
Tableau 6.2 Comparaison des résultats de la présente simulation avec celle de 
[HETTIARACHCHI et al., 2007] 
Résultats de [Hettiarachchi et al. 2007] 
Résultats de la présente simulation avec 
Résultats de la présente simulation avec 
HT = 0,85 
TTR = 9.8 % 
m-svf = 669 kg/s 
m = 9.7 % 
m\vF = 563,6 kg/s 
tfe = 8,2 °/o 
m W F = 663,1 kg/s 
m = 8.9 % 
H«WF = 494 kg/s 
m = 8.8 % 
mW T= 104,7 kg/s 
TlR = 7,5 
M \ V T = 123,2 kg/s 
% = 9 ,9% 
mWF = 294 kg/s 
TfR = 9.7 % 
mvvF = 253,4 kg's 
î f e = 8 , 3 % 
mwF = 298,2 kg/s 
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6.3 Conclusion 
La présente analyse comparative avec des résultats d'autres études est élaborée avec le logiciel 
EES [KLEIN, 2009] de modélisation utilisé pour ce projet de recherche. Le modèle a été 
validé pour les rendements thermiques d'un cycle idéal avec [HETTIARACHCHI et al., 2007] 




CORRÉLATIONS GÉNÉRALISÉES AUX 
CONDITIONS DE PUISSANCE NETTE 
MAXIMALE 
7.1 Introduction 
Ce dernier chapitre présente différentes corrélations généralisées obtenues aux conditions de la 
puissance nette maximale du cycle W n m a x . Une fonction Gamma [y] est définie en fonction de 
la température de la source de chaleur TS;jn, de la température du puits de chaleur TP;i„ et le 
pincement DT au niveau des échangeurs de chaleur du cycle. Cette fonction Gamma est une 
variable adimensionnée et calculée de la manière suivante : 
T s i n -DT 
Tp.n + D T <• ; 
Il s'agit de définir des équations non linéaires qui permettent d'illustrer en fonction de Gamma 
[y], la variation de la valeur adimensionnée maximale [amax], la quantité mettant en œuvre la 
conductance thermique totale minimale : [UAtjmjn * CAR], la quantité adimensionnée mettant 
en œuvre le débit du fluide moteur : [mfl / (Ms * CAR")] et enfin la quantité adimensionnée 
liée au débit du puits de chaleur : [(Mp * CAR"1) / Ms ]. Ces paramètres sont combinés avec le 
rendement de Carnot [CAR] suivant où Ts,in est donnée en (°C) : 
CAR = s'in~ p'in (7.2) 
Ts,,„ +273,15 ^ ) 
La valeur maximale de la puissance nette du cycle peut être déterminée par les équations 
suivantes pour chaque valeur de amax : 
90 
W = a W 
n ,max max * ref 
Wref = M sCPs(T s .n-TP] in) 1 - p,in,K 
",in,K J V s 
(7.3) 
(7.4) 
D'autre part, les corrélations sont déterminées pour les fluides moteurs R141b, R123 
(pour TS;in = 100 et 175 °C) et H20 (pour TSjin = 100, 175 et 250 °C). Le pincement DT varie 
de 5 à 15 °C. Il est à noter que les valeurs de amax sont déterminées avec une grande précision 
afin que les deux bornes Pev,inf et Pev,sup, dans la plage de la pression d'évaporation Pev, soient 
très rapprochées pour RI41b et RI23, voire égales dans le cas de H2O. Pour la détermination 
des différentes corrélations, le débit de la source de chaleur Ms = 314,5 kg/s et la température 
du puits de chaleur TP;jn = 10 °C sont considérées comme valeurs fixes. 
L'erreur en pourcentage, entre la valeur obtenue par la corrélation et la valeur théorique réelle 
est donnée par la relation suivante : 
Er(%) 0 / \ _ Valeur, COR 
V a l e U W 
Valeur REEL 
.100 (7.5) 
7.2 Puissance adimensionnée maximale 
7.2.1 am a x-R141b 
Les résultats obtenus pour le cas du fluide R141b sont illustrés dans le tableau 7.1 et 
la figure 7.1. L'erreur maximale obtenue en valeur absolue est de 0,36 %. 
L'équation déterminée est d'ordre cubique avec un coefficient de corrélation égale à 
R2 = 99,99 %. Elle est valable pour les conditions suivantes : 
100 °C < TSjin < 175 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 <y < 11,33 
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Figure 7.1 Variation de (amax,Ri4ib)RÉEL en fonction de (y) 
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7.2.2 amax-R123 
De la même façon, les résultats obtenus pour le fluide RI 23 sont illustrés dans le tableau 7.2 et 
la figure 7.2. Dans ce cas, L'erreur maximale obtenue en valeur absolue est de 0,33 %. 
La variation de (amax)RÉEL en fonction de (y) possède une apparence proche de celle 
déterminée pour le fluide R141b avec un coefficient de corrélation égale à R = 99,99 %. 
L'équation déterminée est aussi d'ordre cubique. Cette corrélation est valable pour les 
conditions suivantes : 
100 °C < Ts>1„ < 175 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 < y < 11,33 
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(amax,Rl23)cOR = -(0,0287262)+ (0,0663047).y-(0,00568907). y2 +(0,00018377). y3 C7-7) 
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Y 
Figure 7.2 Variation de (amax, RI23)RÉEL en fonction de (y) 
7.2.3 amax-H20 
Pour le fluide H2O, l'étude est faite pour trois températures de la source: 100 °C, 175 °C et 
250 °C. Les résultats obtenus pour ce fluide sont illustrés dans le tableau 7.3 et la figure 7.3. 












Table 7.3 Détermination de (amax)coR pour H2O 
(P^MOC/REEL 
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Figure 7.3 Variation de (amax, H2O)RÉEL en fonction de (y) 
Pour H2O, la variation de (amax) COR est monotone, croissante et non linéaire avec la variable 
indépendante (y). La courbe possède un coefficient de corrélation égale à R2 = 99,25 %. 
L'équation ainsi déterminée est d'ordre cubique. Cette corrélation est valable pour les 
conditions suivantes : 
100 °C < TS;in < 250 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 < y < 16,33 
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T • 1 • 1 " ^ t • 1 • 1 • r 
J 1 I 1 I 1 I 1 I 1 I 1 L 
(amax,H2o)cOR = (0,0154817)+ (0,0437045).y-(0,00278082). y2 +(0,0000676517). y3 (7-8) 
7.3 Conductance thermique minimale 
7.3.1 UAtmin-R141b 
Pour toute combinaison de température de source TSiin fixe, du pincement DT variable de 5°C 
à 15 °C, il existe une valeur maximale amaK pour laquelle la conductance thermique UAtjmin est 
déterminée. Cette dernière diminue avec l'augmentation du pincement. La variation de UAtim,n 
est discontinue quand la température de la source diminue. Ce résultat est illustré dans le 
tableau 7.4. Pour avoir une variation continue avec Gamma (y), une combinaison avec le 
rendement de Carnot (CAR) est introduite, afin d'étudier la variation de (UAt,min * CAR)RÉEL 
avec la fonction adimensionnée (y). Le tableau 7.5 exprime cette tendance et présente les 
erreurs obtenues. Une erreur relative maximale atteinte en valeur absolue est de 5,74 %. La 
corrélation ainsi obtenue est d'ordre quadratique avec un coefficient de corrélation égale à 
R2 = 99,69 %. La figure 7.4 illustre l'allure de la courbe représentée par l'équation (7.9). 
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Table 7.5 Détermination de (UAt,min * CAR)COR pour R141b 
































































La corrélation quadratique est donnée par (7.9). Elle est valable pour les conditions suivantes : 
100 °C < Ts,in < 175 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 < y < 11,33 
(UAt,min,Rl4lb* CAR)C0R = -(l,86065) + (61,5899).y + (17,563).y2 (7.9) 
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Figure 7.4 Variation de (UAt,min;Ri4ib * CAR)RÉEL en fonction de (y) 
7.3.2 UAt,min-R123 
De la même manière, les résultats pour le fluide RI23 sont présentés dans les tableaux 7.6 et 
7.7 Une erreur relative maximale atteinte en valeur absolue est de 5,83 %. La corrélation ainsi 
obtenue est aussi d'ordre quadratique avec un coefficient de corrélation égale à R = 99,70 %. 
La figure 7.5 illustre l'allure de la courbe parabolique représentée par l'équation (7.10). 
La corrélation quadratique valable pour les conditions suivantes est donnée par (7.10): 
100 °C < Ts>in < 175 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 <y < 11,33 
(UAt,min,Rl23 * C A R ) C O R = -(23,5471) + (72,1007).y + (16,3767).y2 (7.10) 
Ici aussi, la corrélation d'ordre cubique n'a pas été choisie à cause des erreurs très grandes 
obtenues. 
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Table 7.7 Détermination de (UAt,min * CAR)COR pour R123 
Valeurs réelles (EES) : 












































Valeurs calculées : 
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 (UAt,mm,(R123) * C A R ) R E E L 
(UAt,min,(R123) * CAR)cOR(2) 
_ 1 i I i 
11 12 
Figure 7.5 Variation de (UAt,min;Ri23 * CAR)RÉEL en fonction de (y) 
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7.3.3 UA tmin-H20 
Dans le cas du fluide H2O, les tableaux 7.8 et 7.9 illustrent les résultats obtenus. Une erreur 
relative maximale atteinte en valeur absolue est de 7,78 % pour la corrélation quadratique 
considérée avec un coefficient de corrélation égale à R2 = 99,44 %. La figure 7.6 illustre 
l'allure de la courbe parabolique représentée par l'équation (7.11). 
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Table 7.9 Détermination de (UAt,min * CAR)COR pour H2O 
Valeurs réelles (EES) 




























































































La corrélation quadratique est donnée par (7.11). Elle est valable pour les conditions 
suivantes : 
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100 °C < TS;in < 250 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 < y < 16,33 
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Figure 7.6 Variation de (UAt,mi„;H20 * CAR)RÉEL en fonction de (y) 
La corrélation d'ordre cubique donne des valeurs assez éloignées des valeurs théoriques 
réelles, ce qui entraine des erreurs très grandes. 
7.4 Débit du fluide moteur 
7.4.1 m f l-R141b 
Pour toute combinaison de température de source TSjjn fixe, du pincement DT variable de 5 °C 
à 15 °C, il existe une valeur maximale amax pour laquelle le débit du fluide moteur rhfl est 
calculé. Ce dernier diminue légèrement avec l'augmentation du pincement DT. Par contre, la 
variation du débit est importante quand la température de la source passe de 175 °C à 100 °C. 
Cette constatation est illustrée dans le tableau 7.10. Pour avoir une variation continue avec 
Gamma (y), une combinaison avec le rendement de Carnot (CAR) et le débit de la source Ms 
est introduite, afin d'obtenir une forme adimensionnée du débit : (rhfl /(Ms* CAR"))RÉEL. 
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n i r 
H20 
• ("Vm^o'CARjREEL 
(UA,m m H 2o * CAR)C0R(2) 
(UAt,mm,H20 * CAR)cOR(3) 
_l i L. _1 i I i L. - I i 1 -
Le tableau 7.11 illustre les valeurs obtenues par corrélation avec les erreurs possibles. Une 
erreur relative maximale atteinte en valeur absolue est de 0,21 %. La corrélation ainsi obtenue 
est d'ordre 4 avec un coefficient de corrélation égale à R2 = 99,97 %. La figure 7.7 illustre 
l'allure de la courbe représentée par l'équation (7.12). 
Table 7.10 Variation du débit mn avec Ts,in et DT pour R141b 
R141b 















































La corrélation d'ordre 4 est donnée par (7.12). Elle est valable pour les conditions suivantes : 
100 °C < Ts,in < 175 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 < y < 11,33 
(mfl R ] 4 1 b / (M • CAR1,2))COR = (0,379471)+ (0,187089).y-(0,021728).y2 +(0,00105685).y3 
-(0,0000158947). y4 
(7.12) 
Table 7.11 Détermination de (rh^Ruib /(M,* CAR1 ,2))COR pour R141b 
Valeurs réelles (EES) : Valeurs calculées : 
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Figure 7.7 Variation de (mfl)R14ib /(Ms* CAR1,2))RÉEL en fonction de (y) 
7.4.2 m„-R123 
De la même manière, les résultats obtenus pour le fluide RI 23 sont présentés dans les tableaux 
7.12 et 7.13. Une erreur relative maximale atteinte en valeur absolue est de 0,20 %. La 
corrélation ainsi obtenue est aussi d'ordre 4 avec un coefficient de corrélation égale à 
R2 = 99,97 %. La figure 7.8 illustre l'allure de la courbe parabolique représentée par l'équation 
(7.13). 
Table 7.12 Variation du débit mfl avec Ts,j„ et DT pour R123 
R123 





















































* i i i 
^ 
• (mjRi4lb'(M,*CAR'>l,2))RÉEL 
— -(mfl,R14lb ' (Ms * C A R - l , 2 ) ) C O R ( 4 ) 
( m n , R i 4 i b / ( M s * C A R A 1 . 2 » œ R ( 5 ) -
Table 7.13 Détermination de (m„ JU23 /(M,* C A R U 5 ) ) C O R pour R123 
Valeurs rêeles (EES) Valeurs calculées 



























T,.*, (°C) DT CC) « B , / (314,5 * G A R * U 5 » a * 
10 5 1,1680 
10 7 5 1,1550 
10 10 1.1459 
10 15 1,1168 
10 5 1,1151 
10 7,5 1,0806 
10 10 1,0425 










La corrélation d'ordre 4 est donnée par (7.13). Elle est valable pour les conditions suivantes : 
100 °C < Ts,in < 175 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 < y < 11,33 
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Figure 7.8 Variation de (mfl)Ri23 /(Ms * CAR1,15))RÉEL en fonction de (y) 
7.4.3 mfl-H20 
Dans le cas du fluide H2O, les tableaux 7.14 et 7.15 montrent les résultats obtenus. Une erreur 
relative maximale atteinte en valeur absolue est de 4,14 %. La corrélation quadratique 
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considérée possède un coefficient de corrélation égale à R2 = 93,67 %. La figure 7.9 illustre 
l'allure de la courbe parabolique représentée par l'équation (7.14). 









































































































Table 7.15 Détermination de (mfl,H2o /(M,* CAR1I52))COR pour H20 



























































































La corrélation quadratique est donnée par (7.14). Elle est valable pour les conditions 
suivantes : 
100 °C < Ts,in < 250 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 < y < 16,33 
(lïifl^o / a ^ * CAR1 '5 2))^ = (0,107955)+(0,00807624).y-(0,000218912).y2 (7.14) 
La corrélation d'ordre cubique donne des valeurs assez éloignées des valeurs théoriques 
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0,12 
• mn(H2o) / (314,5 • CAR-1,52))REEL 
mfl(H20) ' (314-5 * CAR-l,52))COR 
10 12 14 16 
1,52,. Figure 7.9 Variation de (mfl,H20 /(M,* CAR1,M))RÉEL en fonction de (y) 
7.5 Débit du puits 
7.5.1 Mp-R141b 
Dans les mêmes conditions de températures de source et du pincement, le débit Mp est 
déterminé pour une valeur de amax fixée. Le débit du puits Mp diminue avec la croissance du 
pincement DT de manière continue, mais une discontinuité est observable quand la 
température de la source passe de 175 °C à 100 °C. Cette constatation est illustrée dans le 
tableau 7.16. Pour avoir une variation continue avec Gamma (y), une combinaison avec le 
rendement de Carnot (CAR) et le débit de la source Ms est introduite, afin d'obtenir une forme 
adimensionnée du débit du puits : (M * CAR1" /Ms )RÉEL-
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Table 7.16 Variation du débit Mp avec TS)in et DT pour R141b 
















































Le tableau 7.17 illustre les valeurs obtenues par la corrélation avec les erreurs 
correspondantes. Une erreur relative maximale atteinte en valeur absolue est de 3,47 %. La 
corrélation ainsi obtenue est d'ordre 4 avec un coefficient de corrélation égale à R = 99,97 %. 
La figure 7.10 illustre l'allure de la courbe représentée par l'équation (7.15). 
Table 7.17 Détermination de (Mp ,R14ib * CAR1,45/MS )COR pour R141b 































































La corrélation d'ordre 4 est donnée par (7.15). Elle est valable pour les conditions suivantes : 
100 °C < TSjin < 175 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 < y < 11,33 
((Mp,R,4ib* C A R 1 4 5 ) / M s ) C O R = (0,996378)-(0,700879).y +(0,185409). y2 - (0,0181439).y3 ^ 1 ; 
+ (0,000672238). y4 
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Figure 7.10 Variation de (Mp ,Ri4ib * CAR 1 , 4 5 /MS)RÉEL en fonction de (y) 
7.5.2 Mp-R123 
De la même manière, les résultats obtenus pour le fluide RI 23 sont présentés dans les tableaux 
7.18 et 7.19. Une erreur relative maximale atteinte en valeur absolue est de 3,41 %. La 
corrélation ainsi obtenue est aussi d'ordre 4 avec un coefficient de corrélation égale à 
R2 = 99,97 %. La figure 7.11 illustre l'allure de la courbe parabolique représentée par 
l'équation (7.16). 
La corrélation d'ordre 4 est donnée par (7.16). Elle est valable pour les conditions suivantes : 
100 °C < TSjin < 175 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 < y < 11,33 
«Mp,Ri23 * C A R ' ' 5 ) / M s ) c o R = (0,904944)-(0,636186).y + (0,168354).y -(0,0164922). y ^ ^ 
+ (0,000611158).y 
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Table 7.19 Détermination de (M_
 )Ri23 * C A R 1 3 / M S ) C O R pour R123 
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10 11 12 
Figure 7.11 Variation de (M ,R123 * C A R ' ^ M J H É E L en fonction de (y) 
107 
7.5.3 Mp-H20 
Dans le cas du fluide H20, les tableaux 7.20 et 7.21 montrent les résultats obtenus. Une erreur 
relative maximale atteinte en valeur absolue est de 8,16 %. La corrélation d'ordre 4 considérée 
possède un coefficient de corrélation égale à R = 99,75 %. La figure 7.12 illustre l'allure de la 
courbe parabolique représentée par l'équation (7.17). 




























































































CAR (R. Carnot) 
0,4588 
0,4588 










Table 7.21 Détermination de (Mp ,H20 * CAR1 , 3 6 /MS)COR pour H 2 0 
Valeurs réelles (EES) . Valeurs calculées . 



























































































La corrélation d'ordre 4 est donnée par (7.17). Elle est valable pour les conditions suivantes : 
100 °C < TS;in < 250 °C; 5 °C < DT < 15 °C; 3,40 < y < 16,33 
« M P > H 2 O * C A R 1 > 3 6 ) / M S ) C O R = (0,912165)-(0,54082).y +(0,121004). y2-(0,00843668).y3 ,~j y 
+ (0,000234853). y4 
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Les deux autres corrélations quadratique et cubique donnent des valeurs assez éloignées des 
valeurs réelles, ce qui entraine des erreurs très grandes. 
2 4 6 8 10 12 14 16 18 
Y 
Figure 7.12 Variation de (Mp )H20 * C A R ^ / M J R É E L en fonction de (y) 
Pour les fluides moteurs RI41b, RI 23 et H2O, des températures intermédiaires de la source de 
chaleur TSjin et du pincement DT ont été choisies dans la plage de températures, dans lesquelles 
les corrélations des paramètres sont définies. Des valeurs réelles ont été déterminées avec le 
logiciel EES dans la plage de pression d'évaporation acceptable et comparées avec celles 
données par les corrélations afin d'évaluer l'erreur. 
Le tableau 7.22 illustre le résultat de cette étude. Pour chaque fluide et pour un amax donné, 
une plage de pression d'évaporation acceptable est obtenue. Dans laquelle une valeur optimale 
de pression Pev,0pt minimise la conductance thermique UAt: (UAt>min,Ri4ib = 2721,4 kW/K, 
Pev,oPt = 0,3346 MPa) et (UAt,min,Ri23 = 4438,2 kW/K, Pev,oPt = 0,5602 MPa). Dans ces 
conditions tous les autres paramètres sont déterminés. Il est à noter que pour les fluides RI41b 
et R123, la plage de pression d'évaporation, dans laquelle les deux conditions (X2 ^ 0,95 et 
DT3 > DT/2) sont satisfaites, est très petite. Pour H2O, il y a juste une valeur de pression 
d'évaporation Pev = 0,1018 MPa qui peut être atteinte pour amax = 0,230119 et pour la quelle 
tous les paramètres sont définis. 
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Trois fluides moteurs R141b, R123 et H20 ont été choisis pour la détermination de 
corrélations, dans les conditions de la puissance nette maximale, exprimant les paramètres 
suivants : [amax], [UAt,mi„ * CAR], [mfl / (Ms * CAR")], [(Mp * CAR"1) / M J en fonction de 
Gamma (y). Trois températures de la source ont été introduites et considérées comme fixes 
pour des variations du pincement au niveau des échangeurs de chaleur. Ces corrélations 
permettent de mettre en jeu une température de la source TSjin et un pincement DT intégrés 
dans une fonction adimensionnée (y). Par conséquent, les paramètres susmentionnés peuvent 
être déterminés sans passer par la simulation avec le logiciel EES. Aucune recherche 
auparavant dans la littérature n'a proposé ce genre de corrélations pour des cycles de Rankine 
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8.1 Principaux résultats 
Le but de ce projet est de réaliser une étude qui consiste à optimiser le cycle de puissance de 
type Rankine visant à récupérer et à valoriser les rejets thermiques industriels, un potentiel 
d'énergie et une source de chaleur importante qui peut être extraite par l'introduction de cinq 
fluides de travail : R134a, R123, R141b, NH3 et H20 et d'en générer de l'électricité. Les 
valeurs de la température de source considérées sont Tsin = 100, 175 et 250 °C. Un pincement 
DT au niveau des échangeurs est pris dans l'intervalle suivant : 5 °C < DT < 15 °C. En plus, 
une quantité adimensionnée de la puissance nette du cycle : (a) (0,01 < a < amax) est 
introduite pour analyser les performances du cycle de Rankine avec les différentes 
combinaisons possibles de ces paramètres susmentionnés. Les analyses effectuées reposent sur 
des études telles que : l'étude énergétique, l'étude exergétique, l'optimisation de la puissance 
nette du cycle et celle de la conductance thermique totale des échangeurs de chaleur et le 
dimensionnement de la turbine. Par suite, une critique des résultats d'un article de littérature a 
été effectuée. Finalement, des corrélations généralisées aux conditions de la puissance nette 
maximale ont été obtenus permettant de définir des paramètres tels que : la valeur 
adimensionnée maximale de la puissance nette maximale du cycle Wnrnax: (amax), la 
conductance thermique totale minimale des échangeurs de chaleur : UAt;min, le débit massique 
du fluide moteur : rhfl et le débit massique du puits de chaleur : Le tableau 7.22 illustre le 
résultat de cette étude. Pour chaque fluide et pour un amax donné, une plage de pression 
d'évaporation acceptable est obtenue. Dans cette plage une valeur optimale de pression Pev,opt 
minimise la conductance thermique UAt : (UAt,min,Ri4ib = 2721,4 kW/K, Pev,0pt= 0,3346 MPa) 
et (UAtim,n,Ri23 = 4438,2 kW/K, Pev,opt = 0,5602 MPa). Dans ces conditions tous les autres 
paramètres sont déterminés. 
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L'analyse systématique du cycle de Rankine, avec le RI 34a comme fluide moteur et pour des 
conditions extérieures spécifiées, montre que pour chaque combinaison de puissance nette et 
de pincement au niveau d'évaporateur et du condenseur, la pression d'évaporation possède 
une limite supérieure et une autre inférieure; au fur et à mesure que la puissance nette 
augmente la plage de pression d'évaporation se rétrécit. Il existe une pression optimale qui 
maximise la puissance nette générée. Cette puissance maximale décroit quand le pincement 
augment. Par ailleurs, des résultats montrent que, pour chaque combinaison de puissance nette 
et de pincement, il existe une deuxième valeur optimale de la pression d'évaporation qui 
minimise la conductance thermique des deux échangeurs. 
Par ailleurs, la puissance nette spécifique et la conductance thermique totale des échangeurs de 
chaleur sont des fonctions de la pression d'évaporation et du pincement DT. La plage des 
valeurs acceptables de cette pression dépend seulement de la différence de température entre 
la source de chaleur et le fluide de travail ainsi que le titre de la vapeur à la sortie de la turbine. 
Pour chaque valeur fixée de (a), il existe une valeur minimale de la conductance thermique 
des échangeurs de chaleur. Pour chaque valeur fixée de DT, la puissance nette spécifique du 
cycle passe par un maximum indépendamment de (a). D'autre part, le rendement thermique 
est aussi indépendant de (a) mais le rendement exergétique en dépend étroitement. Cependant 
il existe pour les conditions déjà spécifiées la même pression d'évaporation optimale qui 
maximise le rendement énergétique et le rendement exergétique, une valeur qui maximise la 
puissance nette par unité de débit et une autre valeur qui minimise la conductance globale des 
échangeurs de chaleur. 
L'étude exergétique démontre pour les fluides moteurs R134a et R141b que plus de 50 % des 
irréversibilités du cycle se produisent dans l'évaporateur lors du transfert de chaleur et plus au 
moins que 30 % dans la turbine. Les autres 20 % sont répartis entre les autres équipements du 
cycle. 
Les résultats de l'analyse du cycle de Rankine avec surchauffe, opérant entre une source de 
chaleur à basse température et à débit constant et un puits à température fixe, montrent 
l'existence de deux pressions d'évaporation optimales. L'une minimise la conductance 
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thermique totale des échangeurs de chaleur pendant que l'autre maximise la puissance nette du 
cycle. Une comparaison de tels résultats pour les cinq fluides moteurs utilisés dans cette étude 
permet la sélection du R141b pour un système produisant 10 % de la puissance produite par 
une machine de Carnot opérant entre les températures de la source, du puits et celle du 
pincement spécifiées. Basé sur les résultats précédemment présentés, le choix du R141b est 
raisonnable. En effet ce fluide est bénin de point de vue environnemental, plus sûr que NH3 et 
R123 aussi bien qu'étant isentropique, le danger de gouttelettes liquides dans la turbine est 
écarté. Dans les conditions qui réduisent au minimum la conductance thermique totale, ce 
fluide offre les avantages suivants sur les autres quatre considérés dans l'étude présente : 
Il exige une conductance thermique minimale que RI23, NH3 et H2O et essentiellement la 
même que RI23. Il exige une turbine plus petite que H20 et essentiellement la même que 
R123. Il a une pression d'évaporation inférieure à celle de R123, R134a et NH3, mais n'opère 
pas sous le vide comme le cas de H20. La génération de la puissance nette en sa présence est 
tout près du maximum correspondant à celle du RI 34a et NH3 et essentiellement la même que 
celle générée par RI 23. 
Pour le même fluide R141b et pour un cycle de Rankine opérant entre une source de chaleur à 
basse température et à débit constant et un puits à température fixe, la plage permise de la 
pression d'évaporation se rétrécit dans le cas où le pincement DT est constant et (a) varie, 
jusqu'à atteindre une valeur maximale (amax) au-delà de laquelle le système ne peut générer la 
puissance imposée au cycle. Ce rétrécissement de la plage de pression d'évaporation est aussi 
observé dans le cas où (a) est constante et le pincement DT varie, jusqu'à atteindre une valeur 
maximale DTmax au delà de laquelle le système est incapable de générer la puissance nette 
demandée. Il est à noter que dans le premier cas, la conductance thermique totale minimale est 
une fonction croissante de (a). Par contre, dans le deuxième cas, cette conductance thermique 
passe par un minimum pour une pression d'évaporation optimale déterminée. 
L'étude comparative et critique des résultats des articles de littérature a été élaborée avec le 
logiciel de modélisation utilisé dans ce projet de recherche. Le modèle a été validé pour le 
rendement thermique d'un cycle de Rankine idéal ainsi que pour les débits d'un cycle de 
Rankine réel. 
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Une combinaison de la température de source, la température du puits et le pincement a permis 
de déterminer une fonction Gamma (y) adimensionnée. Trois fluides moteurs RI41b, RI23 et 
H2O ont été choisis pour la détermination des corrélations. Ces dernières sont des équations 
non linéaires permettant d'illustrer en fonction de Gamma (y), et dans les conditions de la 
puissance nette maximale, la variation des paramètres suivants : [amaxL [UAt;min * CAR], 
[mfl / (Ms * CAR")], [(Mp * CAR1") / Ms ]. Le but de ces corrélations est de trouver un moyen 
de déterminer les paramètres cités sans passer par la simulation avec le logiciel EES. Les 
erreurs obtenues entre les valeurs réelles et les valeurs obtenues par ces corrélations sont 
considérées comme réalisables. 
8.2 Nouvelles perspectives de recherche 
Dans le présent projet, une étude de performance du cycle de Rankine avec différents fluides : 
(naturel : NH3), (inorganique : H20) et (organiques : R123, R141b et R123) a été menée à 
terme. Une méthodologie a été aussi développée pour l'analyse énergétique et exergétique. 
Une analyse des surfaces d'échange, la nature des échangeurs thermiques du cycle et le coût 
des équipements par unité de puissance nette produite peut être l'objet de perspectives de 
recherches avenir. Ce côté économique est nécessaire pour compléter l'optimisation du cycle 
de puissance étudié. Le choix du fluide organique pur pour cette application peut s'avérer 
intéressant, mais l'étude d'un autre mélange binaire autre que celui de NH3/H2O dans un autre 
cycle de Rankine comme celui de Kalina ou de cogénération peut donner des résultats encore 
meilleurs. Un autre aspect de recherche future est la considération des autres types 
d'échangeurs de chaleur plus performants utilisés dans l'industrie. Finalement, l'introduction 
du paramètre de la taille de la turbine avec les différents fluides organiques respectant 
l'environnement et le développement durable est aussi un atout dans les nouvelles perspectives 
de recherche. 
Un autre aspect qui devrait être étudié est la performance des cycles supercritiques comme 
l'étude réalisée par [CAYER et al., 2010]. Ceci permettrait par exemple d'évaluer la 
performance d'un système utilisant le RI 34a avec des sources ayant des températures 
supérieures à 100 °C. 
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Variation de paramètres vs PB ^ et alpha 
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Variation de paramètres vs P„ ^ et alpha 
[R134a] (Tsin = 100°C, DT = 74°C ) 
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Variation de paramètres vs P„ ^ et alpha 
[K134a] (Tsin = 100°C, DT = 10°C ) 
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Variation de paramètres vs Pw 0 j , et alpha 
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Vanation des paramètres optimals <• sP,. ,„. et alpha 
[R123](Tsm = 10 
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Vanation des paramètres optimals \ s 1 
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Vanation des paramètres optimals vs Pgv ^  et alpha 
[R113](Tsni=100c'C DT = 10°C) 










































































































Vanation des paramètres optimals \ s P c ^ et alph 
[R123] (Tsm = 100°C DT = 15°C) 
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VariationdesparametresoptimalsvsPjo ^ et alpha 
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Vanation des paramètres optimals \ sPK „,„ et alpha 
[R123] (Tsm = 175°C, Tpm = 10°C, DT = 74°C ) 
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Variation des paramètres optimals vs Pw ^ et alpha 
[R123] (Tsin = 175°C, Tpm = 10°C, DT = 10°C ) 
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Vanation des paramètres optimals vs P^ ^ et alpha 
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ANNEXE C: RESULTATS DETAILLES OBTENUS POUR R141b 
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